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Kurzfassung 


Axialkolbeneinheiten nach dem Schrägscheibenprinzip werden in diversen 
mobilen Anwendungen für den hydraulischen Arbeits-, Lenk- oder Fahran- 
trieb sowie stationären Anwendungen eingesetzt. Eine Optimierung dieses 
Verdrängerprinzips kann durch die aktive Beeinflussung der Schmierspalt- 
ausprägung in den hoch beanspruchten tribologischen Kontaktstellen erzielt 
werden. 

Ziel der Optimierung ist es, einen hohen Wirkungsgrad über den gesamten 
Betriebsbereich zu ermöglichen aber auch gleichzeitig diesen Betriebsbereich 
bezüglich des Wechsels der Betriebsart, der Drehzahl und des Drucks zu 
erweitern. Grund sind hierfür die Steigerung der Leistungsdichte, Ansätze 
der Hybridisierung sowie der Wettbewerb mit elektrifizierten Anwendungen. 

Im Rahmen dieser Arbeit werden die Kontaktstellen Kolbentrommel-Steu- 
erspiegel, Schwenklagerung sowie Kolbenschuh-Schwenkwiege betrachtet. 
Zusätzlich zum Wirkungsgrad können dadurch die limitierenden Effekte be- 
züglich des Leistungsbereichs im Pumpen- und Motorbetrieb sowie das An- 
sprechverhalten und die Stabilität des Betriebszustandes verbessert werden. 
Eine ganzheitliche Betrachtung einschließlich einer umfangreichen Validie- 
rung wurde am Beispiel des Kolbentrommel-Steuerspiegelkontaktes durch- 
geführt. 

Der Lösungsansatz, der in dieser Arbeit behandelt wird, ist eine kenn- 
feldbasierte Druckregelung von Zusatzfeldern bzw. Druckreservoirs, anhand 
derer betriebspunktspezifisch der Entlastungsgrad der einzelnen Kontaktflä- 


chen ausgeregelt werden kann. 


Abstract 


Axial piston units based on the swash plate principle are used in various 
mobile applications for working, steering or drive train hydraulic as well as 
stationary applications. An optimization of this displacement principle can 
be achieved by the active influence of the hydrostatic relief in the highly 
stressed tribological contacts. 

The aim of the optimization is to enable a high degree of efficiency over 
the entire operating range but also to extend this operating range with 
regard to change the operating mode, the speed and the pressure. Reasons 
are to increase power density, hybridization approaches and competition with 
electrified applications. 

In the context of this work the contact points barrel distributor plate, 
swashplate bearing as well as piston shoe swashplate are considered. In 
addition to efficiency, limitations regarding power range in the pump and 
motor operation as well as the response and stability of the operating state 
can be improved. A holistic view including a comprehensive validation was 
carried out using the example of the contact barrel distributor plate. 

The approach addressed in this work is a characteristic field-based pressure 
control of pressure reservoirs, which can be used to adjust the degree of relief 
of the individual contact surfaces according to the operating point. 


Inhaltsverzeichnis 


Danksagüng + + ++. ps4 AAR RRR RAA DEERE ES i 
Kurzfassung: < ecrit bk aA u he iii 
Abstract: c e ecg pen EE $444: eR a 69 44% v 
1 Einleitung. o o erse = s zu... 4 an E EE EE E er 1 
1.1 Motivation... 1 
1.2 Zielsetzung.... 2... 2... 5 

2 Grundlagen .. 2.222222 7 
2.1 Funktionsprinzip einer Axialkolbenmaschine ......... 7 
2.2 Tribologie in Axialkolbenmaschinen ...... 222.22... 13 
2.3 Wirkprinzipien an den Tribokontakten und Simulation .... 15 
2.3.1 Grundlegende Bestandteile der Berechnung ..... 16 

2.3.2 Ausgewählte Kontaktstellen . . . 2.2222 2.2.. 23 

2.4 Verluststellen und Wirkungsgrad ............... 38 
2.4.1 Hydraulisch-mechanische Verluste .......... 38 

2.4.2  Volumetrische Verluste `, 41 

2.4.3 Wirkungsgrad im Teillastbetrieb ........... 43 

2.5 Regelungsprinzipien hydraulischer Systeme .......... 45 

3 Stand der Technik und Forschung ................ 47 
3.1 Leistungslimitierende Effekte ................. 47 
3.1.1 Drehzahllimitierung `, 47 

3.1.2 Multiquadrantenbetrieb .... 2.2.2 22220020. 49 


vii 


Inhaltsverzeichnis 


viii 


3.1.3 Drucklimitierung. w s s aod a eau e e a 49 
3.1.4 Stabilität, Dynamik, Genauigkeit ........2.2.. 50 
3.2 Kolbentrommel-Steuerspiegel `, 51 
3.2.1 Kolbentrommel-Steuerspiegel in Serieneinheiten . . . 51 
3.2.2 Simulation: Kolbentrommel-Steuerspiegel `... 53 
3.2.3 Forschungsansatze und Patente: Kolbentrommel- 
Steuerspiegel. . 2.2222 a 54 
3.2.4 Ansätze zur variablen Entlastung: Kolbentrommel- 
Steuerspiegel. o o aa oraaa t ooa R RRP naaa 59 
3.3 Schwenklagerung `, 60 
3.3.1 Schwenklagerkonzepte in Serieneinheiten. ...... 61 
3.3.2 Simulation: Schwenklagerung............. 63 
3.3.3 Forschungsansatze und Patente: Schwenklager- 
UH, sk NET LATA e e A a A A we ow 64 
3.3.4 Ansätze zur variablen Entlastung: Schwenklagerung . 66 
3.4 Kolbenschuh-Schwenkwiege . . 22222222 69 
3.4.1 Simulation: Kolbenschuh-Schwenkwiege ....... 71 
3.4.2 Forschungsansatze und Patente: Kolbenschuh-Schwenk- 
WICKES sorp bb ew ee a ee we ee E A 72 
3.4.3 Ansätze zur variablen Entlastung: Kolbenschuh- 
Schwenkwiege `, 72 
Axialkolbenmaschinen in mobilen Anwendungen ....... 75 
4.1 Arbeitshydraulik eines Traktors ................ 77 
4.2 Arbeitshydraulik eines Radladers .... 2.222222 220. 81 
4.3 Arbeitshydraulik eines Planierers e, 82 
4.4 Arbeitshydraulik eines Holzvollernters............. 84 
4.5 Arbeitshydraulik eines Teleskoparmstaplers .......... 85 
4.6 Gesamtbetrachtung der Anwendungskollektive ........ 86 


Inhaltsverzeichnis 


Ansätze zur Regelung der Schmierfilmausprägung ...... 89 
5.1 Bedarfsangepasste Belastung `, 89 
5.2 Bedarfsangepasste Entlastung... .. 22.2.2222 90 
Konzept der kennfeldbasierten Regelung ............ 93 
6.1 Kennfeldbasierte Regelung `, 93 
6.2 Konzept Kolbentrommel-Steuerspiegel ............ 95 
6.3 Konzept Schwenklagerung. . ... 2222 22 97 
6.4 Konzept Kolbenschuh-Schwenkwiege ............. 99 


Simulative Ermittlung der bedarfsangepassten Entlastung . . 103 


7.1 Betriebspunkte zur Validierung der Simulation ........ 103 
7.2 Berechnungsgrundlage.............. 0000004 105 
7.3 Berechnung Kolbentrommel-Steuerspiegel .......... 121 
7.4 Berechnung Schwenklagerung . . . . 2:2 2222 132 
7.5 Systemsimulation `, 137 
Validierung der bedarfsangepassten Entlastung ........ 143 
8.1 Versuchseinrichtung `, 143 

8.1.1 Anforderungen an die Versuchseinrichtung .. . . . . 143 

8.1.2 Systematik des Aufbaus................ 143 
8.2 Aufbau des Demonstrators ...............004 145 
8.3 Relevante MessgroBen... 2... 2.2 ee 146 
8.4 Kennfeldermittlung `, 147 
8.5 Validierung am Kontakt Kolbentrommel-Steuerspiegel . . . . 147 

8.5.1 Ergebnisse des Referenzsystems............ 148 


8.5.2 Ergebnisse der hydraulisch mechanischen 

Optimierung `... 151 
8.5.3 Ergebnisse der elektronisch geregelten Entlastung . . 152 
8.5.4 Abgleich des geregelten Ansatzes zum 


Referenzsystem `... 157 


Inhaltsverzeichnis 


8.5.5 Steigerung einzelner Betriebsparameter........ 164 

8.5.6 Abgleich der Messung zur Simulation. ........ 165 
9 Zusammenfassung `... 167 
10: Ausblick‘, o == ER 404 4 we... eg 171 
Anhang 2:2 0%. + 4404.4 as weni Eee 173 
Abbildungsverzeichnis . .. 2222: 2. on nn. 175 
Tabellenverzeichnis `, 179 
Eigene Veröffentlichungen im Rahmen des Projektes....... 181 
Studentische Veröffentlichungen im Rahmen des Projektes . . . 183 
Literaturverzeichnis `, 187 


Abkürzungs- und Symbolverzeichnis 


Abkürzungen 

AKM Axialkolbenmaschine 

AT Äusserer Totpunkt 

BST Institutsteil Bahnsystemtechnik, Karlsruher Institut für 
Technologie 

BAE Bedarfsangepasste Entlastung 

CASPAR Calculation of Swash-Plate Type Axial Piston Pump/Motor 

DLG Deutsche Landwirtschafts-Gesellschaft 

EHD Elasto-Hydrodynamik 

EU Europäische Union 

FDM Finite-Differenzen-Methode 

FEM Finite-Elemente-Methode 

GFT Gesellschaft für Tribologie 

HD Hydro-Dynamik 

IFAS Institut für fluidische Antriebe und Systeme 

IT Innerer Totpunkt 

KIT Karlsruher Institut für Technologie 

LGS Lineares Gleichungssystem 

MKS Mehrkörpersimulation 

Mobima _Institutsteil mobile Arbeitsmaschinen, Karlsruher Institut für 
Technologie 

RWTH Rheinisch-Westfälische Technische Hochschule Aachen 

SAKM Schrägscheiben Axialkolbenmaschine 

SiKoBu Simulationsprogramm: Simulation Kolben Buchse 


Abkürzungs- und Symbolverzeichnis 


TEHD 
VDI 


Thermo-Elasto-Hydro-Dynamik 


Verein Deutscher Ingenieure 


Lateinische Symbole 


aj— 

a] 

a 

aj+ 

a+| 
ABlende 


Agnt 


dQ-N1,K 
dN1-N2,K 
e 


Exr 


xii 


Element der Nebendiagonale im Gleichungssystem 
Element der Nebendiagonale im Gleichungssystem 
Element der Hauptdiagonale im Gleichungssystem 
Element der Nebendiagonale im Gleichungssystem 
Element der Nebendiagonale im Gleichungssystem 
Querschnittsfläche der Blende 
Druckbeaufschlagte Kontakt-/Entlastungsfläche 
Querschnittsfläche Triebwerkskolben 
Querschnittsfläche Kolbentrommeldurchführung 
Schmierspaltbreite 

Randbedingungen Gleichungssystem 

Lagerbreite 

Hydraulische Kapazität 

Integrationskonstante 

Wellendurchmesser Radialgleitlager 
Nenndurchmesser Radialgleitlager 

Axialer Abstand Querkraft Kolbennormalkraft1 


Axialer Abstand Kolbennormalkraft1 Kolbennormalkraft2 


Exzentrizität 

Elastizitätsmodul Kolbentrommel 
Bewegungsgleichungen der Komponenten 
Reibungszahl 

Beaufschlagte Kraft im Radiallager 
Anpresskraft bzw. belastende Kräfte 
Gegenkolbenkraft 

Entlastungskraft 

Hydrostatischer Anteil der Entlastungskraft 


Nmm 


zz. | [eo E 


Lateinische Symbole 


Fent,sı Entlastungskraft der Schwenklagerung 

FEnt,sp-xr Entlastungskraft Steuerspiegel zur Kolbentrommel 
FF GK Federkraft Gegenkolben 

Ers Triebwerks-/ Zentralfederkraft 

bor Fliehkraft von Triebwerkkolben und Kolbenschuh 


bot S- Resultierend Axialkraft aufgrund der Fliehkraft 
Fp, K Kolbendruckkraft 

Fp KT Druckkraft an der Kolbentrommel 

Fko Kontaktkraft 

Fo,sp—-Kr Kontaktkraft Steuerspiegel zur Kolbentrommel 
ba et Kontaktkraft Schwenklagerung 

Fn Normalkraft 

Fn,«s-sw Normalkraft Kolbenschuhe zu Schwenkwiege 
Fn, ,x-gr Normalkraft Triebwerkskolben zu Kolbentrommel 


FN KT Normalkraft Kolbentrommel 

Fn sz Normalkraft Schwenklagerung 
Fni,K Normalkraftl Kolben-Kolbentrommel 
FN2, K Normalkraft2 Kolben-Kolbentrommel 
Fg Triebwerkskolbenkraft 

Fox Querkraft der Triebwerkskolben 

Fr Reibkraft 


Fr,x-gr Reibkraft Triebwerkskolben zu Kolbentrommel 
Fr, xs-sw Reibkraft Kolbenschuh zu Schwenkwiege 

Fr, sp-rr Reibkraft Steuerspiegel zu Kolbentrommel 
FRK Reibkraft Triebwerkskolben zu Kolbentrommel 
Frist Reibkraft Schwenklagerung 

Fre Restkraft 

Fre,sp-kr Restkraft Steuerspiegel zur Kolbentrommel 
Fsk Stellkolbenkraft 

Fsum,K Summe der Kolbenkräfte 

FTK Trägheitskraft der Triebwerkskolben 


22222 22 22 2 2 2 2 2 2 Z 2 zz Z zz z 2. 2 zz 22 Z 


xiii 


Abkürzungs- und Symbolverzeichnis 


xiv 


Grafitationsfeldstarker(Erde) 9.81 
Schmierspalthöhe am Drehwinkel 
Kalibrierter Nullabgleich der Spalthöhe 
Schmierspalthöhe Kontrollpunkt 1 
Schmierspalthöhe Kontrollpunkt 2 
Schmierspalthöhe Kontrollpunkt 3 
Spalthöhenänderung 
Schmierspalthöhe Kontrollpunkt 1 
Spalthöhenänderung Kontrollpunkt 1 
Spalthöhenänderung Kontrollpunkt 2 
Spalthöhenänderung Kontrollpunkt 3 
Schmierspalthöhe der Position i,j 
Schmierspalthöhe zum Zeitpunkt k 
Definierte Spalthöhe der Kontaktbedingung 
Position der Kolbentrommel 

maximal zulässige Spalthöhe 
Förder-/Fallhöhe 

Sollvorgabe der Spalthöhe 

Position der Steuerspiegeloberfläche 
Laufvariable in radialer Richtung 
Laufvariable in Umfangsrichtung 
Jakobimatrix 

Jakobimatrix der Iteration n 
Proportionaler Faktor 

Integraler Faktor 

Ausgangswert 

Schmierspaltlänge 

Länge Kontaktstelle der Kolbentrommel 
Masse 

Eingangsmoment 


Reibmoment aufgrund von Festkörperkontakt 


3:..3:.3. 9 3.335 


d 1 1 1 1 D 


Lateinische Symbole 


M Früssig 
MK 

Mz, An 
Mz, Ent 
My An 
My Ent 


Reibmoment aufgrund von viskoser Reibung Nm 
Masse Triebwerkskolben und Kolbenschuh kg 
Moment um x der Anpresskraft Nm 
Moment um x der Entlastungskraft Nm 
Moment um y der Anpresskraft Nm 
Moment um y der Entlastungskraft Nm 
Antriebsdrehzahl min! 
Anzahl der Least-Square Elemente min! 
Optimale Antriebsdrehzahl Cordier-Diagramm min! 
Spezifische Drehzahl min! 
System-/ Pumpenhochdruck bar 
spezifische Lagerbelastung bar 
Druckverteilung im Schmierfilm bar 
Gehäusedruck bar 
Druck im Gegenkolben bar 
Druck der Position i,j bar 
Kavitationsdruck bar 
Maximaldruck bar 
Zulässiger Mindestdruck bar 
Druck im Stellkolben bar 
Druck in der Tasche i bar 
Druck der Entlastungstasche bar 
Substitutionsvariable bar 
Abfließender Volumenstrom Lmin-! 
Entlastungstaschen Leckage Lmin=! 
Substitution der Position i,j bar 
Optimaler Förderstrom Cordier-Diagramm Lmin-! 
Realer Volumenstrom Lmin-! 
Theoretischer Volumenstrom Lmin-! 
Entlastungstaschen Zufluss Ventil Lmin-! 
Zufließender Volumenstrom Lmin-! 


XV 


Abkürzungs- und Symbolverzeichnis 


xvi 


Radiale Position Polarkoordinaten 
Rauheit der Kontaktpartner 
Radius der Position i,j 
Teilkreisradius Gegenkolben 
Teilkreisradius der Triebwerkskolben 
Teilkreisradius Stellkolben 
Geometriematrix 

Zeit 

Ausgleichszeit 

Nachstellzeit 

Verzugszeit 

Vorhaltzeit 


3.3.0353 e E 


Oberflächengeschwindigkeit in x-Richtung Kontaktpartner 1 


Geschwindigkeit in Umfangsrichtung 
Verdrängervolumen 


Position Oszillator 


Nullstellenannäherung des Newtonverfahren 


Taylorreihe zu £n 


Geschwindigkeit Oszillator 
Beschleunigung Oszillator 
Anzahl Triebwerkskolben 
Nulllagendrehpunkt 
Druck-Viskositäts-Index 


Griechische Symbole 


Griechische Symbole 


no 

BAE 
Nges 

Thm 
Nnm,pump 
Nopt 

NRef 

Nvol 


Nvol ‚pump 


D D 
Ki 


Schwenkwinkel Schrägscheibe 
Durchflusskoeffizient 
Verlagerungswinkel Radialgleitlager 
Schwankungsbreite Entlastungsgrad 


Wirkungsgradsteigerung durch Bedarfsangepasste Entlastung - 


Druckdifferenz des Systems 
Dynamische Viskosität 
Viskosität bei Atmosphärendruck 


Gesamtwirkungsgrad der bedarfsangepassten Entlastung - 


Gesamtwirkungsgrad 

Hydraulisch-mechanischer Wirkungsgrad 
Hydraulisch-mechanischer Wirkungsgrad Pumpe 
ermittelter optimaler Gesamtwirkungsgrad 
Gesamtwirkungsgrad des Referenzsystems 
Volumetrischer Wirkungsgrad 

Volumetrischer Wirkungsgrad Pumpe 
Winkelposition Polarkoordinaten 
Druck-Viskositätskoeffizient Potenzgesetz 
Entlastungsgrad 

spezifische Filmdicke 

Reibkoeffizient 

Reibkoeffizient Kolbenschuh zu Schwenkwiege 
Reibkoeffizient Triebwerkkolben zu Kolbentrommel 
Reibkoeffizient Steuerspiegel zu Kolbentrommel 
Reibkoeffizient Schwenklagerung 

Dichte 

Kontaktspannung 

Schubspannung 

Winkelgeschwindigkeit des Triebwerks 
Winkelgeschwindigkeit des Lagers 


m?N-! 


Abkürzungs- und Symbolverzeichnis 


Wr 


WJ 


xviii 


Winkelgeschwindigkeit der Lagerkraft 
Winkelgeschwindigkeit der Radialgleitlagerwelle 


1 Einleitung 


Das folgende Kapitel gibt eine grundsätzliche Übersicht über den Bedarf und 
den angestrebten Lösungsansatz zur Optimierung einer Axialkolbenmaschine 
(AKM). Zu Beginn werden die Einsatzgebiete von Ak Mis beschrieben und 
auf die Vorteile gegenüber alternativen Antriebstechniken eingegangen. An- 
schließend werden zukünftige Systemanforderungen beschrieben und welche 
neuen Anforderungen für hydrostatische Antriebe damit einhergehen. Der 
Trend der Digitalisierung, auch in AKM's, wird anhand von unterschiedlichen 
Beispielen belegt. Nach der Beschreibung der Problematik im Schmierspalt 
und der Relevanz in mobilen Anwendungen, werden die Problemstellungen, 
die im Rahmen dieser Arbeit bearbeitet werden sollen, beschrieben. Abschlie- 


Bend wird die Zielstellung der bedarfsangepassten Entlastung erläutert. 


1.1 Motivation 


Die hydrostatische Antriebstechnik hat sich in den vergangenen Jahrzehn- 
ten als eine Leistungsübertragung in unterschiedlichen Anwendungsberei- 
chen bewährt. Aufgrund ihrer hohen Leistungsdichte, der präzisen Regelge- 
nauigkeit und einer hohen Dynamik, kommt in einer Vielzahl an Industrie- 
anwendungen die Hydrostatik zum Einsatz. 

Neben stationären Anwendungen wird diese Technologie hauptsächlich 
zur Leistungsübertragung in mobilen Anwendungen verwendet. Weitere Vor- 
teile werden dort in den unterschiedlichen Einsatzgebieten ersichtlich. Der 
Vorteil im Fahrantrieb ist die stufenlose Übersetzungsmöglichkeit mit hy- 


drostatischen Getrieben, die einerseits eine stufenlose Beschleunigung und 


1 Einleitung 


andererseits eine Änderung der Fahrtrichtung ohne Zugkraftunterbrechung 
ermöglicht. Zusätzlich kann die Kraftmaschine als Energiequelle in einem 
effizienten Betriebsbereich betreiben werden. Für die Versorgung der Ar- 
beitsfunktionen mobiler Anwendungen liegt der Mehrwert unter anderem in 
der einfachen Umsetzung von Linearbewegungen, die auch für stationäre An- 
wendungen von hoher Relevanz ist. Speziell unter Betrachtung der Aspekte 
Energierückgewinnung und Hybridstrategien haben hydraulische gegenüber 
elektrischen Speichern aufgrund ihrer hohen Leistungsaufnahme und Abga- 
be deutliche Vorteile. Hinzu kommt der Mehrwert der aufgelösten Bauweise. 
Diese ist unterteilt in einen generatorischen, einen konduktiven und einen 
motorischen Anteil, wodurch eine räumliche Aufteilung und dadurch eine 
flexiblere Realisierung des Antriebsstrangs ermöglicht wird. [49] [53] 

Häufig finden AKM's sowohl im generatorischen als auch im motorischen 
Betrieb als priorisiertes Verdrängerprinzip Anwendung. Sie zeichnen sich 
durch ihre hohe Leistungsübertragung, bezogen auf einen geringen Bauraum, 
ein geringes Gewicht und einen geringen Leckagestrom, bei gleichzeitig ein- 
facher Verstellbarkeit, aus. Des Weiteren ermöglicht die aufgelöste Bauweise 
neben einer vereinfachten Zugänglichkeit sowohl eine flexiblere Massenver- 
teilung im System als auch eine Lärmkapselung in unmittelbarer Nähe zur 
Antriebseinheit. Eine Leistungsverzweigung, die in mechanischen Getrieben 
in der Regel über komplexe Getriebestufen realisiert werden muss, kann im 
hydraulischen Antriebsstrang verhältnismäßig einfach über verzweigte Rohr- 
leitungen beziehungsweise Ventilblöcke realisiert werden. [52] 

Ein deutlicher Trend in hydraulischen Anwendungen sind hoch integrative 
und immer stärker vernetzte Systeme. Gründe dieser Entwicklung sind unter 
anderem steigende Ansprüche an Energieeffizienz, Genauigkeit, Bedienbar- 
keit sowie eine Reduzierung des Wartungsaufwandes. In stationären wie auch 
in mobilen Anwendungen werden aufgrund dessen vermehrt elektronisch ge- 
regelte Hydraulikeinheiten verwendet. [53] [6] Zusätzlich zur Pumpenrege- 


lung werden in weiteren Forschungsprojekten Themen zum Condition Mo- 


1.1 Motivation 


nitoring sowie der aktiven Beeinflussung des Umsteuervorgangs behandelt. 
[108] [61] 

Betrachtet man den Leistungsbereich von AKM's, ist dieser aufgrund der 
geometrischen Auslegung der Einheit auf einen bestimmten Betriebsbereich 
begrenzt. Den Haupteinfluss auf die Leistungsgrenze hat die Ausprägung des 
Schmierspalts abhängig vom Betriebsbereich. Eine präzise Erläuterung der 
unterschiedlichen Traganteile, die der Anpressung der beiden Festkörper ent- 
gegen wirken, ist im Kapitel 2 näher erläutert. Aufgrund der geometrischen 
Abhängigkeit der Schmierspalthöhe, kann diese lediglich mit einer gewissen 
Druckabhängigkeit auf den Betriebsbereich der AKM ausgelegt werden. Da 
sich diese proportionale Abhängigkeit nur begrenzt beeinflussen lässt, und 
das System bei unterschiedlichen Drehzahlen und Schwenkwinkeln betrie- 
ben wird, entstehen zusätzlich Quer- und Fliehkräfte sowie hydrodynamische 
Effekte, die Einfluss auf die Momentenbilanz und das Kräftegleichgewicht 
nehmen. Die geometrische Gestaltung der tribologischen Kontakte ist dem- 
entsprechend lediglich ein Kompromiss, um den gesamten Betriebsbereich 
funktionsfähig und robust zu gestalten. Als besonders kritisch erweist sich 
diese Problematik im Langsamlauf und bei hohen Drehzahlen, da sich die hy- 
drodynamischen und die hydrostatischen Effekte überlagern. Vor allem aber 
ist der Betrieb sowohl als Pumpe als auch als Motor, dem Multiquadranten- 
betrieb, nur bedingt möglich. Da die Betriebsart zu einer Richtungsumkehr 
der Reibkräfte zwischen Kolben und Kolbentrommel führt, wird das Verhält- 
nis zwischen belastenden und entlastenden Kräften, das als Entlastungsgrad 
bezeichnet wird, verändert. Gleichzeitig ist diese Reibkraft aufgrund ihrer 
Abhängigkeit von der Fliehkraft und von den Querkräften, die an Kolben 
und Kolbenschuh wirken, abhängig von Druck, Drehzahl und Schwenkwin- 
kel. Neben dem Leistungsbereich der AKM ist auch eine weitreichende, wir- 
kungsgradspezifische Optimierung, trotz steigendem Kostendruck, weiterhin 
hoch relevant. An mobile Arbeitsmaschinen werden immer striktere Emissi- 
ons- und Partikelgrenzwerte gestellt, wie sie beispielsweise in den EU-Abgas- 


normen festgehalten werden [48]. Darüber hinaus erfordern neue Umwelt- 
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regularien verstärkt die Reduzierung bleihaltiger Legierungen, auch in den 
hydrostatischen Verdrängern. Das führt zu einer Verschlechterung der Glei- 
teigenschaften und zu erhöhtem Verschleiß, welcher eine weitere Steigerung 
der Belastbarkeit in den Kontaktpartnern erschwert [47]. Eine vermeintliche 
Lösung dieser Herausforderung ist die Reduzierung der Belastung an den 
hoch beanspruchten, relativ bewegten Flächen. 

Mobile Anwendungen zeichnen sich speziell durch ihren breiten Einsatz- 
bereich aus. Speziell der Antriebsstrang für die Arbeitsfunktionen wird zu 
einem hohen Maß im Teillastbereich betrieben. Zur Effizienzsteigerung mo- 
biler Anwendungen muss deshalb der gesamte Betriebsbereich optimiert wer- 
den, wie in [46] beschrieben. Eine detaillierte Betrachtung unterschiedlicher 
Lastkollektive mehrerer mobiler Anwendungen ist in Kapitel 4 beschrieben. 

Aufgrund der Effizienzsteigerung des hydraulischen Gesamtsystems wer- 
den vermehrt Ansätze der Hybridisierung verfolgt. Dadurch ist ein kurzzei- 
tiger Reversierbetrieb, wie beispielsweise bei Lüftern [19], oder eine Rück- 
gewinnung von Bremsenergie mit der AKM, nicht ausreichend [25]. 

Bei stationären Systemen besteht aufgrund steigender Anforderungen der 
Energiegesetzgebung ein anhaltender Trend zu drehzahlvariablen Antrieben. 
Teilweise werden auch vollständig elektro-mechanische Systeme angeboten 
[106] [81]. Begründet wird dies, neben Vorteilen bezüglich der Wartung, an- 
hand der höheren Energieeffizienz. Für Anwendungen mit hoher Leistungs- 
dichte zeichnet sich dennoch das hydrostatische Prinzip, aufgrund unter- 
schiedlicher Vorteile zu Beginn des Kapitels beschrieben, als die Vorzugs- 
lösung ab. Dennoch stehen aktuelle AKM’s vor neuen Herausforderungen, 
wodurch neuartige Ansätze zur Drehzahlsteigerung und zur generellen Erwei- 
terung des Leistungsbereiches zwingend erforderlich werden. Die Anwendung 
von drehzahlvariablen Elektromotoren ermöglicht eine Verstellmöglichkeit 
des Volumenstroms bei hydrostatischen Einheiten mit konstantem Schluck- 
volumen. Wie durch Willkomm [151] erläutert, bietet erst die Kombination 
aus drehzahlvariablen Antrieben und verstellbaren Hydrostaten eine deutli- 


che Verbesserung der Effizienz sowie der Dimensionierung des Antriebsstran- 
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ges. Neue Servomotoren, wie sie in drehzahlvariablen Antrieben verwendet 
werden, ermöglichen deutlich höhere Maximaldrehzahlen im Vergleich zu 
bisherigen konventionellen Elektromotoren. 

Zusammenfassend entsteht ein vielschichtiges Anforderungsprofil an die 
Neuentwicklung von AKM's. Aufgrund der Relevanz für die beschriebenen 
Kriterien wird im Rahmen dieser Arbeit der Fokus auf folgende Leitungs- 
merkmale gelegt: 


= Leistungssteigerung der Einheit 
= Erweiterung des Leistungsbereiches im Multiquadrantenbetrieb 


= Optimierung des Wirkungsgrades im Teillastbereich 


1.2 Zielsetzung 


Um die dargestellten Problemstellungen zu lösen, besteht bereits eine Viel- 
zahl an Arbeiten, die in den folgenden Kapiteln beschrieben werden. Neu 
und als klare Forschungslücke zu beschreiben, ist es, diese Teilaspekte an- 
hand des Ansatzes der bedarfsangepassten Entlastung zu lösen und somit 
aktiv Einfluss auf die tribologischen Kontakte zu nehmen. Dabei werden die 
Schmierfilme, b zw. D ichtspalte d er e inzelnen G leitlager g eregelt. Z iel der 
Regelung ist es, die Restanpressung möglichst gering zu halten und deren 
Ortsvektor möglichst zentral zu positionieren. Dadurch wird ein durchgängig 
paralleler Spalt mit möglichst geringen hydraulisch-mechanischen (v.a. Rei- 
bung) aber auch volumetrischen Verlusten zu realisiert. Eine entsprechende 
Mindestspalthöhe ist dabei erforderlich um die gewünschte Lebensdauer zu 
gewährleisten bzw. diese zu steigern. In den folgenden Kapiteln werden Lö- 
sungsansätze für die Kontakte Steuerspiegel-Kolbentrommel, Kolbenschuh- 
Schwenkwiege und die Schwenklagerung vorgestellt. Als Simulationsgrund- 
lage dieser Arbeit dient eine Elasto-Hydrodynamik Simulation (EHD) in 
MATLAB, bei der das entlastende Druckfeld, das sich im Schmierspalt ab- 
bildet, auf Basis der Reynolds-Gleichung [94] abgeleitet wurde. 


2 Grundlagen 


Dieses Kapitel vermittelt das grundlegende Wissens, welches zum Verständ- 
nis dieser Arbeit erforderlich ist. Zu Beginn wird die Schragscheiben-Axial- 
kolbenmaschinen gegenüber alternativen hydrostatischen und auch hydro- 
dynamischen Verdrängern eingeordnet. Anschließend wird auf die elementa- 
ren Funktionsprinzipien dieser Einheiten und den möglichen Betriebsbereich 
eingegangen. Die im Rahmen dieser Arbeit bearbeiteten tribologischen Kon- 
taktstellen, wie auch die Grundlagen der erarbeiteten Simulation, werden 
im nächsten Schritt beschrieben. Zum Abschluss des Grundlagenkapitels 
werden die unterschiedlichen Verluste und Regelprinzipien des Hydrostaten 


erläutert. 


2.1 Funktionsprinzip einer Axialkolbenmaschine 


Unterschieden wird eine AKM prinzipiell in drei unterschiedliche Grundbau- 
arten, die sich durch ihre Kolbenanordnung und Kolbenbewegung unter- 
scheiden. Während die Taumelscheibenpumpe eine eher untergeordnete Rol- 
le spielt [52], kommen in aktuellen hydrostatischen Systemen überwiegend 
Einheiten nach dem Schrägachsenprinzip sowie nach dem Schrägscheiben- 
prinzip zum Einsatz. Beide Bauarten können sowohl als hydrostatische Pum- 
pe als auch als hydrostatischer Motor realisiert werden. Zusätzlich können 
die Einheiten wahlweise mit konstantem oder verstellbarem Verdrängungsvo- 
lumen realisiert werden. Axialkolbenmaschinen lassen sich, bezogen auf die 
Bewegungsfreiheitsgrade der Bauteile, nach der Klassifizierung in Abbildung 


2.1 einteilen. Fokus dieser wissenschaftlichen Abhandlung sind Einheiten 
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nach dem Schrägscheibenprinzip mit Kolbenschuhen (In der Abbildung als 
Gleitschuhe bezeichnet) (2.1.2), deshalb wird auf diese nun genauer einge- 


gangen. 


blockachse oder der Triebschei- 
benachse gegenüber der Tnebwel- 
lenachse wird bei Drehung von 
Welle, Triebscheibe und Zylinder- 
block an den Kolben ein Hub er- 
zeugt 


E 

Taumelbewegung der Triebscheibe 
relativ zum feststehenden Zylin- 
derblock Drehung von Welle und 
Triebscheibe 


Durch Schwenken der Schräg- 
scheibenachse gegenüber der 
Triebwellenachse wird bei der 
Drehung von Welle und Zylinder- 
block an den Kolben ein Hub er- 
zeugt 


Durch eine Taumelbewegung der 
Gleitscheibe relativ zum fesste- 
henden Zylinderblock wird bei 
Drehung von Welle und Trieb- 
scheibe an den Kolben ein Hub 


erzeugt 


Abb. 2.1: Grundbauarten von Axialkolbenmaschinen [120] 


Begründen lässt sich die starke Verbreitung von Schrägscheiben-Axialkol- 
benmaschinen im Mittel- und Hochdruckeinsatz durch einen sehr breiten 


Einsatzbereich bei verhältnismäßig hoher Effizienz. Zusätzlich bieten diese 


2.1 Funktionsprinzip einer Axialkolbenmaschine 


Verdränger hohe Verstell- und Beschleunigungsdynamiken aufgrund einer 
geringen Massenträgheit. Ein weiterer Vorteil ist die Möglichkeit, mittels 
Durchtrieb mehrere Pumpen zu kombinieren. Eine erweiterte Darstellung 
des Einsatzbereiches verschiedener Pumpenprinzipien ist dem erweiterten 
Cordier-Diagramm (Abbildung 2.2) zu entnehmen. 

Um hydrodynamische und hydrostatische Fluidenergiemaschinen verglei- 
chen zu können, bedarf es einer gemeinsamen Kenngröße anhand derer sich 
die Effizienz der verschieden Bauarten je nach Einsatzbedingungen verglei- 
chen lassen. Die spezifische Drehzahl ist abgeleitet aus der aero- und hydro- 
dynamischen Ähnlichkeitsbedingung. Sie entspricht einer gedachten Dreh- 
zahl, bei der eine theoretische Turbine oder Pumpe ihren maximalen Wir- 
kungsgrad, bei einem Förderstrom (Qop:) von 1 m und einer Förder- oder 
Fallhöhe (Hop) von 1m erzielt. [92] [43] 


ant =a Ve ` Nopt ` Nopt (2.1) 
Ap 
He: 2.2 
pt on ( ) 
Qopt 
n m-sl 


Für einige Verdrängerprinzipien ist der Wirkungsgradverlauf über die spe- 
zifische Drehzahl ermittelt worden und entsprechend im sogenannten “Cor- 
dier-Diagramm“ dargestellt. 

Das Spektrum gängiger Axialkolbenmaschinen erstreckt sich über die 
Nenngrößen von 10cm? bis zu 1000cm® was einer spezifischen Drehzahl 
(nq) von etwa 0.15 min! bis 0.45 min! entspricht. In diesem Bereich ist 
die Axialkolbenmaschine das effizienteste Verdrängerprinzip der dargestell- 
ten Systeme und ist deshalb die naheliegende Vorzugslösung. 
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Abb. 2.2: Optimalbereiche von Fluidenergiemaschinen 
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Schwenkwiege Kolbenschuh Steuerspiegel 


= AT 
Lagerschale Triebwelle Kolben Kolbentrommel 


Abb. 2.3: Schnittdarstellung einer Schrägscheiben-Axialkolbenmaschine 


Zum besseren Verständnis der tribologischen Kontakte, wird vorab die 
Grundfunktion der Schrägscheiben-Axialkolbenmaschine (SAKM) erläutert 
werden. 

Zentrales Element der SAKM, wie in Abbildung 2.3, ist die im Gehäuse ge- 
lagerte, rotierende Triebwelle, die je nach Betriebsart als mechanischer An- 
oder Abtrieb dient. Die Kolbentrommel ist drehfest mit der Welle verbunden 
und verfügt in der Regel über sieben oder neun axial angeordnete Bohrungen. 
Die darin geführten Kolben stützen sich über hydrostatisch gelagerte Kol- 
benschuhe an einer statischen Gleitebene, der Schrägscheibe/Schwenkwiege, 
ab. Je nach Winkel der Schwenkwiege (Schwenkwinkel) zur Rotationsach- 
se des Triebwerks, wird die Verdrängung vom äußeren Totpunkt (AT) zum 
inneren Totpunkt (IT) variiert. Sowohl die Kolbenschuhe als auch die Kol- 
bentrommel werden durch ein Niederhalteprinzip gegen Abheben (genaue 
Erläuterung in Kapitel 2.3) von der Schwenkwiege bzw. dem Steuerspiegel 
gesichert. Der Steuerspiegel dient mit seinen beiden nierenförmigen Ausspa- 
rungen als Zu- und Ablauf für das geförderte Fluid und trennt somit die 
Hochdruck- von der Niederdruckseite sowie dem Gehäuse. 

Da die Kolbenschuhe an der Schwenkwiege lediglich Normalkräfte über- 


tragen können, entsteht eine Querkraft (Fg, «), die am Kontakt zur Kolben- 
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trommel übertragen wird (Abbildung 2.15). Dadurch entsteht, charakteris- 
tisch für die Schrägscheibeneinheit, das Drehmoment an der Kolbentrommel. 


Betriebsarten der Axialkolbenmaschine 


Der Betriebsbereich der Axialkolbenmaschine kann mittels eines p/Q Dia- 
gramms dargestellt werden. Prinzipell wird die Betriebsart in vier Quadran- 
ten mittels den Parametern Druckseite und Volumenstromrichtung unter- 
teilt. Entspricht der Zulauf der Einheit dem geringeren Druckniveau, agiert 
das System als Pumpe und es wird mechanische Energie in hydrostatische 
Energie umgewandelt. Wird die Axialkolbenmaschine am Zulauf mit Hoch- 
druck beaufschlagt, wird aufgrund des Betriebs in der Motorfunktion hy- 
drostatische Energie in mechanische gewandelt. Die Volumenstromrichtung 
kann sowohl über das Vorzeichen des Schwenkwinkels (o 1 variiert werden, 
auch als „Durchschwenken“ bezeichnet, oder über die Drehrichtung des An- 
triebes der „Drehrichtungsumkehr“ (n). Dadurch können die vier Quadran- 
ten nochmals in acht Betriebszustände unterteilt werden. Konventionelle 
Systeme erreichen in der Regel ein bis zwei Quadranten. Auch ein Vier-Qua- 
drantenbetrieb ist möglich, allerdings mit Einschränkungen, in der Regel 
aufgrund der Schmierspaltausprägung. Der Betrieb der Einheiten in mehre- 
ren Quadranten wird aufgrund der Hybridisierung konventioneller Antriebe 


und dem Einzug drehzahlvariabler Antriebe verstärkt gefordert. 


12 


2.2 Tribologie in Axialkolbenmaschinen 


+p4D 


e B 
A t 
-Q +Q 
B B 
^ t 
WHochdruck BZ £ Betriebszustand 
W Niederdruck "Dun Oé Quadrant 


Abb. 2.4: Betriebszustände im p/Q Diagramm 


2.2 Tribologie in Axialkolbenmaschinen 


In Axialkolbenmaschinen werden die tribologischen Kontakte mit Relativbe- 
wegung, abgesehen von der Triebwellenlagerung, in der Regel als Gleitla- 
gerung ausgeführt. Neben den hohen Anforderungen, die teilweise die Be- 
lastungsgrenzen von Wälzlagern überschreiten, begründet sich die Gleitla- 
gerung durch die Eigenschaft der Spaltdichtung unter Öldurchführung. Die 
Bereitstellung von druckbeaufschlagtem Hydrauliköl kann bei hydrostatisch 
entlasteten Gleitlagern umfangreiche Zusatzkomponenten erfordern, bei hy- 
drostatischen Verdrängern hingegen, steht dieses Medium direkt zur Verfü- 
gung. Bezüglich der hoch beanspruchten tribologischen Kontakte, lässt sich 


das System auf folgende Kontaktstellen reduzieren. 
1. Kolbentrommel-Steuerspiegel 
2. Kolben-Kolbentrommel 
3. Kolben-Kolbenschuh 


4. Kolbenschuh-Schwenkwiege 
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5. Schwenkwiegenlagerung 
6. Stellkolbenanbindung 
7. Stellkolben-Stellkolbenführung 


8. Kolbentrommelverzahnung 


Tribologische Effekte in beispielsweise dem Regelventil, zwischen Kolben- 
schuh und Kolben sowie im Niederhaltesegment, spielen eine untergeordnete 
Rolle und werden deshalb nicht näher betrachtet. 


Abb. 2.5: Betrachtete Kontaktstellen im Rahmen der Arbeit 


Die Anforderungen an die tribologischen Kontakte erhöhen sich kontinu- 
ierlich. Neben einer umfangreichen Steigerung der Leistung aufgrund höherer 
Drehzahlen und Drücke bei reduziertem Bauraum, fordern auch weitere Rah- 
menbedingungen immer höhere Belastbarkeiten in den tribologischen Kon- 
takten. Aufgrund gesteigerten Wettbewerbs und einhergehend einem erhöh- 
ten Kostendruck, werden neue kostengünstigere Materialien, mit vergleich- 


baren oder verbesserten tribologischen Eigenschaften, erforderlich. Durch 
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2.3 Wirkprinzipien an den Tribokontakten und Simulation 


umfangreiche Simulationen in den Bereichen Strukturmechanik, Systemdy- 
namik, Strömungsmechanik, Tribologie und deren Kombinationen, wird das 
Verhalten hydrostatischer Verdränger immer präziser abgebildet, um so un- 


genutzte Potentiale weiter auszuschöpfen. [77] [46] [114] 


2.3 Wirkprinzipien an den Tribokontakten und 
Simulation 


Tribologie beschreibt die Lehre von Verschleiß, Reibung und der dazugehö- 
rigen Schmierung [40]. Dies entspricht den Effekten in den Gleitlagerungen 
einer Axialkolbenmaschine. Um deren Reibung und Verschleiß zu minimie- 
ren, bedarf es einem tragfähigen Schmierfilm zur Trennung der relativ be- 
wegten Wirkflächen. Die Ausprägung des Schmierspalts ist dementsprechend 
maßgeblich für die Leistungsgrenzen und Verluste in hydrostatischen Ver- 
drängereinheiten verantwortlich. 

Prinzipiell unterscheidet sich diese Schmierspaltbildung in einen hydrosta- 
tischen und einen hydrodynamischen Traganteil. 

Der hydrostatische Anteil entsteht durch die Einbringung von Hydrauliköl 
unter Druck. Dieser Anteil ist Drehzahl unabhängig. Die Funktionsweise 
lässt sich nach dem Pascalschen Gesetz erläutern. So sorgt das Fluid unter 
Druck für eine Kraft entgegen der Anpressung der Wirkflächen. Diese Kraft 
wird als hydrostatische Entlastung bezeichnet. Am Beispiel hydrostatischer 
Radiallager lässt sich erkennen, dass sich der hydrostatische Traganteil durch 
die druckbeaufschlagte Fläche, die Zuführungsposition und das Druckniveau 
sehr gut beeinflussen lässt. In den Kontakten einer Axialkolbenmaschine 
reduzieren sich diese Freiheitsgrade, da die Druckquelle in der Regel dem 
Hochdruck entspricht und sich dementsprechend nicht beeinflussen lässt. Da 
die druckbeaufschlagten Flächen als Spaltdichtung zwischen Hochdruck und 
Gehäuse wirken, baut sich das Druckniveau über den Schmierspalt hinweg 
ab. 
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2.3.1 Grundlegende Bestandteile der Berechnung 


Reynolds-Gleichung 


Zur Berechnung der Schmierspaltausprägung der einzelnen Kontaktstellen, 
und dementsprechend zentrales Element der Berechnungen dieser Arbeit, ist 
die Reynolds-Gleichung. Zur Ableitung aus den Navier-Stockes-Gleichungen 
werden folgende Annahmen getroffen: 


= Keine Druckänderung und Strömung in Richtung der Spalthöhe 

a Newtonsches Fließverhalten mit Vernachlässigung von Tragheitster- 
men und Gravitationstermen 

a Die Oberfläche ist ideal glatt 

= Das Fluid ist inkompressibel 

= Es gilt die Stocksche Haftbedinung für die Randströmung 

a Die Spalthöhe ist bedeutend kleiner als die Länge und Breite des Spal- 


tes 


Eine genauere Herleitung diesbezüglich ist beispielsweise folgender Quelle 
[8] zu entnehmen. 

Eine Bestimmung des Druckgradienten über die Fläche ermöglichen 
die Poiseuille-Stromungsterme (Druck-Strömungsterme) der Reynolds-Glei- 
chung. Diese definieren sich über die Netto-Flussrate aufgrund des Druck- 
gradienten über den Schmierspalt (also x und y) hinweg. Relevant für die 
Ermittlung der Poiseuille-Strömung sind die Dichte des Öls die Koordi- 
natenspezifsche Spalthöhe h, die dynamische Viskosität und der Druck p 


[122] 
d h3 h3 
ph? On = ð (_ ph” Op (2.4) 
Ox 12n Ox Oy 12n Oy 


Durch die dadurch ermittelten lokalen Drücke lässt sich die hydrostatische 


Entlastungskraft Fent, im Schmierspalt ermitteln die zwischen den beiden 
Kontaktpartner spaltaufweitend wirkt. 
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eeng, = [pie war. (2.5) 


Der hydrostatische Entlastungsgrad (4) lässt sich über die von aussen wir- 
kenden anpressenden Kräfte (Mn) im Quotient zur Entlastungskraft be- 


rechnen. 


Pent, 
e u 2.6 
Ba, (2.6) 


Der Entlastungsgrad aufgrund der Hydrostatik liegt unter 100 %, wodurch 
sich dieses Lagerprinzip grundsätzlich von hydrostatischen Lagerungen un- 
terscheidet. [103] 

Die Differenz davon bezeichnet sich als Restkraft (Fre) und entspricht 
der Kraft, die theoretisch auf die tragende Fläche als Kontaktkraft wirkt. 


Fre = Fan ge Frnt (2.7) 


Zusatzlich zum hydrostatischen liegt auch ein hydrodynamischer Tragan- 
teil vor. Dieser wird unterteilt in den Couette-Stromungsterm (Scher-Strö- 
mungsterm / Keilterm), den Verdrängungs-Strömungsterm (Quetschterm) 
und den Dehnungsterm. [122] [131] [110] [8] Der Scher-Strömungsterm ent- 
spricht einer geneigten relativbewegten Fläche gegenüber dem Grundkörper 
und des dadurch entstehenden Druckaufbaus im konvergierenden Spalt. (ux 
und w,) entspricht den koordinatenbezogenen Geschwindigkeiten und die 
Indizes beschrieben die beiden Kontaktpartner. Dieser Term entspricht dem 
maßgeblichen Effekt eines hydrodynamischen Radiallagers, wie in Abbildung 
2.6 dargestellt. [110] 


A(ph) ul Aal alph) uy+uy 
Se z . 2.8 
Ox 2 T Oy 2 PS 


Der Quetschterm definiert sich über den Kompressionsvorgang aufgrund 
eines zeitabhängigen (t) zubewegens der Kontaktflächen. 
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S'dudluduag! Bie 


Abb. 2.6: shematische Druckverteilung in zylindrischem Radialgleitlager [39] 


O(ph) 
at 


Der Dehnungsterm beschreibt die geometrie- und verformungsbedingten 


(2.9) 


Einfliisse auf die Relativgeschwindigkeit der Kontaktflachen, bzw. die An- 
derung der Geschwindigkeit der Kontaktpartner in Bewegungsrichtung der 
Bauteile. Relevanten Einfluss hat dieser Term bei leicht elastischen Mate- 
rialien. Die tribologischen Kontaktstellen einer Axialkolbenmaschine sind in 
der Regel metallisch ausgeführt und weisen deshalb nur eine verhältnismäßig 
geringe Elastizität auf. Dieser Anteil kann deshalb vernachlässigt werden, da 
die Scherkräfte im Vergleich zur Materialsteifigkeit der verwendeten Mate- 
rialien eine untergeordnete Rolle spielen. [35] Zu beachten ist, dass sich diese 
Elastizität nicht auf die Spalthöhe, sondern Spaltlänge und -breite bezieht. 
Der Einfluss der Elastizität bezogen auf die Spalthöhe wird mit der Elasto- 
Hydrodynamik beschrieben. 
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Werden die Terme wie beschrieben simulativ berücksichtigt, entspricht 
dies einer vollständigen hydrodynamischen (HD) Simulation. Abgebildet in 
kartesischen Koordinaten entsteht folgende Gleichung. 


d ( ph? >) D d ( ph? 2 
Ox 12n Ox Oy 12n Oy 
Ooh) ustus _ ph) Uy + Uy „ ph) 
Ox 2 Oy 2 Ot 


(2.10) 


Unter der Annahme einer konstanten Dichte und Viskosität, lässt sich die 


Formel folgendermaßen umformen. 


d Op d Op 
3. 3. D 
(r i) S Oy H ) ER 


Poiseuille—Str. 


(2.11) 
d d Oh 
Santas Erde: 2 
Couette—Str. Ce 


Je nach Betriebspunkt und Kontaktstelle können die hydrodynamischen 
Anteile die Restkraft vollständig kompensieren, bis hin zur Vollentlas- 
tung. Bei weiterer Steigerung durch beispielsweise dynamische Effekte des 
Schwenkvorgangs oder einer Drehzahlerhöhung kann dies zur Aufweitung 
des Schmierspalts führen. Dies führt zu einer Steigerung der volumetri- 
schen Verluste, die dazu führen können, dass die Dichtfunktion zwischen 
Hochdruck-, Saugseite und dem Gehäuseraum gravierend reduziert wird. 
Die Funktion der Einheit kann dadurch nicht mehr gewährleistet werden. 
Dieser Zustand wird als “Abheben” des Gegenkörpers zum Grundkörper 
bezeichnet. [84] 
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Kavitationsmodell 


Der gegenteilige Effekt zum Druckaufbau im konvergierenden Spalt, ent- 
steht bei einem divergierenden Spalt. Rein rechnerisch sind dadurch auch 
negative Drücke möglich. Da dies allerdings nicht der Realität entspricht, 
wurden entsprechende nichtmasseerhaltende Kavitationsmodelle definiert, 
um negative Drücke zu unterbinden. Anhand der Gümbelschen Randbe- 
dingung werden negative Drücke zu null gesetzt. Eine präzisere Annäherung 
liefert die Reynoldsche Randbedingung, durch erneute Lösung der Reynolds- 
Gleichung unter der Berücksichtigung, dass der Druck im Kavitationsgebiet 


den Kavitationsdruck nicht unterschreiten darf (Dmin = Prav). [8] [148] 


E Ohne Kavitationsmodell 
E Gümbelsche Randbedingung 
E Reynoldsche Randbedingung 


Druck p 


Prav 


Drehwinkel A 


Abb. 2.7: Kavitationsmodelle nichtmassererhaltender Kavitation am Beispiel Radiallager 


Finite Differenzen 


Als numerisches Verfahren zur Diskretisierung zeit- und raumkontinuierlicher 
partieller Differentialgleichungen wird im Rahmen dieser Arbeit die Finite 
Differenzen Methode (FDM) verwendet. Auf Basis der FDM wird die zu si- 
mulierende Fläche der Reynolds-Gleichung durch ein diskontinuierliches und 


numerisch berechenbares Gitternetz angenähert. Die partiellen Ableitungen 
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werden mittels den ersten Termen der Taylorreihe ersetzt. Für weitere Erläu- 
terung der umgesetzten FDM sei auf die studentische Arbeit [14] im Rahmen 
dieser Doktorarbeit verwiesen, sowie für tiefgreifendere Literatur auf [147] 
[101] [96]. 


Newtonsches Iterationsverfahren 


Zur Lösung der Bewegungsgleichungen der einzelnen Bauteile besteht die 
Möglichkeit, das Newtonverfahren anzuwenden. Anhand des Newtonverfah- 
ren wird ein Kräftegleichgewicht der nicht linearen Gleichungen zu einem 
spezifischen Zeitpunkt gelöst und die entsprechenden Verlagerungsgeschwin- 
digkeiten ermittelt. 

Zur vollständigen Betrachtung eines Mehrkörpersystems ist zusätzlich die 
Berücksichtigung der Trägheitskräfte erforderlich. Diese wurden für den Kol- 
bentrommel-Steuerspiegelkontakt ermittelt und wie nach Wieczorek [148] 
bestätigt sind die Kräfte um ein vielfaches kleiner sind als die Einflüsse der 
Druck und Zähigkeitskräfte und werden vernachlässigt. Die Umsetzung des 
Newtonverfahrens im Rahmen dieser Arbeit ist den studentischen Teilpro- 
jekten [123] und [146] zu entnehmen. 

Zusätzlich zu den bisher beschriebenen hydrostatischen, hydrodynami- 
schen und kinetischen Effekten, haben noch weitere Effekte Einfluss auf die 


Ausprägung des Druckfeldes. 


Elasto-Hydrodynamik 


Berücksichtigt man zusätzlich die Verformungseinflüsse der beiden Kontakt- 
partner, bezeichnet man die Betrachtung als eine elasto-hydrodynamische 
(EHD) Simulation. Grund der Verformung sind äußerer Kräfte sowie die 
Hertzsche Pressung im Dichtspalt, die durch die Druckbeaufschlagung des 
Fluids entsteht. Diese Eigenschaften nehmen Einfluss auf die Dichtspalt- 
ausprägung sowie die Fluidströmung (nicht zu verwechseln mit der Relativ- 


geschwindigkeit). Unterschieden werden die zwei Hauptkategorien der wei- 
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chen EHD, bei hohen Deformationen im Dichtspalt und der harten EHD, 
mit geringfügigeren Deformationen. [93] Die harte EHD tritt beispielsweise 
bei metallischen Werkstoffen auf und ist dementsprechend auch für die im 
Rahmen dieser Arbeite betrachteten Kontakte relevant. Eine explizite Er- 
lauterung der Umsetzung folgt in den angewendeten Abschnitten. Für eine 
tiefgreifende Erläuterung dazu wird auf die Quelle [140] verwiesen. 


Mischreibungseffekte 


Mischreibungseffekte haben bei geringen Spalthöhen einen maßgeblichen 
Einfluss auf die Ausprägung des Entlastungsfeldes und die übertragenen 
Kräfte und Momente. Da diese Arbeit allerdings auf möglichst geringe hy- 
draulisch-mechanische Verluste und dadurch minimale Mischreibung abzielt, 
wurden diese nicht vollständig simulativ abgebildet. Kontaktmodelle zur Be- 
schreibung der Wechselwirkungen und der einhergehenden Deformation wur- 


den in die Simulationsmodelle integriert. [91] [146] 


Thermische Effekte 


Werden zusätzlich die Einflüsse des Wärmeeintrags (überwiegend durch 
Reibleistung) und des Wärmestroms berücksichtigt, spricht man von ei- 
ner thermo-elasto-hydrodynamischen (TEHD) Simulation. Auf Basis des- 
sen können die Lagertemperatur und die thermische Deformation ermittelt 
werden, welche die Tragfähigkeit des Schmierfilms aufgrund der Viskositäts- 
änderung und der Schmierspalthöhe beeinflussen. 

Problematisch bei Simulationen auf Basis von TEHD sind lange Rechen- 
zeiten, wodurch eine umfangreiche Betriebskennfeldbetrachtung oder Para- 
meterstudie nicht praktikabel ist. Deshalb werden diese Aspekte lediglich in 
einer reduzierten Form abgebildet, anhand ermittelter Temperaturen. [153] 
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2.3.2 Ausgewählte Kontaktstellen 


Im Rahmen der Arbeit wurden aus der Auflistung in Kapitel 2.2 d ie Kon- 
taktstellen 


= Kolbentrommel-Steuerspiegel 
= Schwenklagerung 


= Kolbenschuh-Schwenkwiege 


ausgesucht, um diese näher zu betrachten. Grund der Auswahl ist deren 
Einfluss auf die Leistungsgrenzen, den Wirkungsgrad und die Einflüsse auf 
die Systemdynamik, welche im Nachgang näher erläutert werden. 


Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Abb. 2.8: Kontaktstelle Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Dem tribologischen Kontakt, zwischen Kolbentrommel und Steuerspie- 


gel, gilt eine besondere Bedeutung. Die Kontaktstelle trennt wie bereits 
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erläutert, das Öl, das unter geringem Druck einströmt (Pumpenbetrieb), 
vom ausströmenden Öl, welches je nach Betriebsbedingung der Verbrau- 
cher und Regelung der Pumpe auf ein gewisses Druckniveau aufgeladen ist. 
Die geometrische Gestaltung der beiden Partner definiert hauptsächlich den 
Druckaufbau und -abbau in der Kolbentrommel. Darüber hinaus dient die- 
ser Kontakt als Gleitlager, um die überwiegend axialen Kräfte der Einheit 


abzuführen. 


Abb. 2.9: Koordinatensystem Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Kolbendruckkraft 


Die Kolbendruckkraft (Fp, x) entsteht Aufgrund der Druckausbreitung im 
Kolbenraum. Dadurch wirkt die Kraft auf den Triebwerkskolben und auf die 
die Fläche in Richtung des Steuerspiegel. Dadurch entsteht eine druckab- 
hängige Anpressung der Kolbentrommel auf den Steuerspiegel, die sich aus 
der axial projizierten Flachendifferenz zwischen Kolben (Ax) und der Quer- 
schnittsdurchführung (Axr) der Kolbentrommel bestimmt (En xr). Diese, 
wie auch alle weiteren Kräfte dieses Teilabschnittes, sind in Abbildung 2.10 


dargestellt. 


FD,K = An (2.12) 


Fp KT = (Ak = AxKT)p (2.13) 
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Abb. 2.10: Relevante Kräfte am Kontakt Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Triebwerksfederkraft 


Eine zentrale Kraft, die druckunabhängig anpressend auf die Kolbentrommel 
und den Steuerspiegel wirkt, ist die Triebwerksfederkraft (Fr z). Sie muss 
so gewählt werden, dass speziell im quasi druckfreien Betrieb die Lage der 
Kolbentrommel definiert ist. Zu beachten ist, dass auch bei hohen Umdre- 
hungsgeschwindigkeiten, und dadurch hoher Hydrodynamik und Reibkraft, 
die Kolbentrommel nicht vom Steuerspiegel abhebt. Gleichzeitig darf die 
Kraft nur so hoch sein, dass bei geringen Drehzahlen und hohen Drücken 


keine kritischen Belastungen an diesem Kontakt auftreten. 


Querkraft 


Aus der summierten Normalkraft, der auf der Schwenkwiege abstützenden 
Kolbenschuhe, entsteht neben der axialen Kraft eine resultierende Querkraft 
(Fo,x). Diese muss von der Kolbentrommel aufgenommen werden, da die 
Kolbenschuhe nur Kräfte senkrecht zur Kontaktfläche übertragen können. 
Die Querkraft spielt eine sehr wichtige Rolle in Bezug auf den tribologischen 
Kontakt Kolben-Kolbentrommel und dadurch auf das gesamte Verhalten 
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des Triebwerkes. Die Querkraft definiert sich über den Schwenkwinkel 
(a) der Axialkolbenmaschine, sowie über den Druck (p). Sie ist der 
markante Nachteil einer Schrägscheibeneinheit gegenüber Schrägachsen 
Axialkolben-maschinen, die keine Querkräfte in der 
Momentenübertragung aufweisen. Bei achsparallelen Triebwerken wirkt die 
Querkraft in X-Richtung vom inne-ren zum äußeren Totpunkt. Bei 
angestellten Triebwerken wirkt die Querkraft in alle Koordinatenrichtungen. 
Um die Momente um die y-Achse möglichst gering zu halten, wird 
vorzugsweise die Ebene der Kolbenkugelköpffe durch den 
Nulllagendrehpunkt gelegt. 


FaK= (Fox + Fr K+ Fr_xr): tanla) (2.14) 


Fliehkraft Triebwerkskolben und Kolbenschuhe 


Aufgrund der rotationssymmetrischen Ausprägung der Kolbentrommmel hat 
deren Fliehkraft keinen nennenswerten Einfluss auf die Kräfte- und Momen- 
tenbilanz. Die Fliehkraft der Triebwerkskolben und Kolbenschuhe (Fr x) 
muss hingegen durch die Kolbentrommel aufgenommen werden. Dies hat 
Einfluss auf die Normalkraft der Kontaktfläche zur Kolbentrommel und ein 
Moment um die y-Achse, von Hoch- zu Niederdruck bzw. umgekehrt, ent- 
steht. Bei angestellten Triebwerken (Kapitel 3.2.1) kommt eine zusätzliche 
axiale Kraft (Fri x,z) hinzu. 


Frik = MK Werk (2.15) 


Reibkraft Kolben-Kolbentrommel 


Aufgrund der Quer- und Fliehkräfte entsteht eine Normalkraft zwischen Kol- 
ben und Kolbentrommel (Fy,x-xr). Durch die Schmierspaltausprägung in 
diesem tribologischen Kontakt tritt sowohl Festkörper- als auch Flüssigkeits- 
reibung auf. Diese kann näherungsweise über einen Reibkoeffizient (x_xr) 


angenähert aber auch simuliert werden. Die Kolbenreibkraft (Fr x-Kr) 
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wirkt entlang der Kolbenführung. Da diese Kraft vor allem von der Quer- 
kraft abhängig ist, wirkt diese hauptsächlich auf der Hochdruckseite entge- 
gen der Bewegungsrichtung der Triebwerkskolben. Je nach Betriebsart wirkt 
die Kraft also anpressend oder abhebend auf den Kontakt Kolbentrommel- 
Steuerspiegel. 


FR K-KT = FN,K-KT ' UK-KT (2.16) 


Anpresskraft Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Die Anpresskraft (Fan,xr-sp) der Kolbentrommel auf den Steuerspiegel 
entspricht der Summe aller Kräfte in z-Richtung. Sie wirkt als resultierende 
Kraft, schließend auf den Schmierspalt. z entspricht der Anzahl an Kolben 


z 


Fin, KT-SP = KS (Fp xr, + Fokoa) + fg (2.17) 
il 


Entlastungskraft Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Aufgrund der druckbeaufschlagten Schmierfilmauspragung zwischen den 
beiden Kontaktflächen entsteht die Entlastungskraft Kolbentrommel-Steuer- 
spiegel (Fent,sp-Kr). Die Kraft besteht sowohl aus einem hydrostatischen 
Anteil, als Integral der Fläche über den Druck, sowie einem hydrodynami- 
schen Anteil, der hauptsächlich abhängig von der Relativgeschwindigkeit 
und der Oberflächengeometrie ist. Eine detailiertere Erläuterung folgt in Ka- 
pitel 7. Die Formel ist allgemein für die hydrostatischen Entlastungskräfte 


(rat, sp kl der betrachteten Kontaktstellen dargestellt. 


F Ent, ,,SP-KT= fre y)dA ent (2.18) 
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Nulllagendrehpunkt der Kolbentrommel 


Zur Abbildung der Momentenbilanz am Kolbentrommel-Steuerspiegelkon- 
takt ist der Nulllagendrehpunkt der Kolbentrommel (zo) relevant. Der Null- 
lagendrehpunkt definiert sich über eine B alligkeit, die in die T riebwelle an 

der Kolbentrommelverzahnung eingebracht wird, wodurch ein definierter 
Kipppunkt der Kolbentrommel an der Triebwelle entsteht. Krafte, die nicht 
genau durch den Drehpunkt an der Balligkeit der Triebwellenverzahnung 
wirken, bilden zwangslaufig e in M oment, w elches a uf d ie Kolbentrommel 

wirkt. Speziell die Position, in der die Kraft von den Kolbenschuhen auf 
die Triebwerkskolben wirkt, sollte deshalb in der Ebene des Nulllagendreh- 
punktes liegen, um die Momente der Querkrafte gering zu halten. Als Kon- 
sequenz der Momentenbilanz verkippt der Schmierspalt. Folglich entsteht 
eine örtliche Abweichung der Spalthöhe von der mittleren Schmierspalthö- 
he zu einem bestimmten Zeitpunkt. Da weder die anpressenden, noch die 
entlastenden Kräfte als konstant zu betrachten sind, entsteht eine gewis- 
se Schwankungsbreite des Entlastungsgrades, die auch direkten Einfluss auf 
die Schmierfilmausprägung hat (Abbildung 2:11). Die 
Schwankungsbreite Ax, vgl. Abbildung 2.11, definiert sich durch den 
maximalen und den minimalen Entlastungsgrad und tritt zyklisch je 
Kolbenwechsel auf. 


el. Lvl. All x = 91.52 % 


max 93.57% 
min 88.85% 
A 4.72% 
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Abb. 2.11: Entlastungsschwankung iiber einen Kolbenwechsel 
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Restkraft und Kontaktkraft Kolbentrommel- 
Steuerspiegel 


Im Standardbetrieb liegt die Entlastung nahe der Vollentlastung. Die Rest- 
kraft der Kolbentrommel (Fr.,sp-xr) die der Kontaktkraft Kolbentrom- 


mel-Steuerspiegel (Eu ap rr) entspricht, ist daher relativ gering. Eine 
Mindestanpressung sollte allerdings gegeben sein, um den Schmierspalt re- 
lativ gering zu halten, da speziell am Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt 
ein Abheben zur Gewährleistung der Funktion unterbunden werden muss. 
Am gravierendsten für erhöhte Kontaktkräfte ist der Start-Stopp-Betrieb 


beziehungsweise Drehzahlen nahe dem Stillstand unter hohem Druck. 


Reibkraft Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Die Reibkraft zwischen Kolbentrommel und Steuerspiegel (Fr,sp-xr) hat 
im Standardbetrieb aufgrund überwiegend viskoser Reibung und entspre- 
chend geringem Reibbeiwert (sp_ xr) einen relativ geringen Einfluss auf die 
Kräfte und die Momentenbilanz der Kolbentrommel. Bei einer zu star-ken 
Unterentlastung muss jedoch das verkippende Moment um Y sowie das 
Moment um Z, welches Verluste im Drehmoment verursacht, berücksichtigt 


werden. 


Fr sp_xv = FKo,5P-KT ' Hsp-KT (2.19) 


Schwenklagerung 


Die Schwenkwiege einer verstellbaren SAKM ist die Kontaktstelle, auf die 
gleichzeitig und primär die Kräfte des Stellsystems, als auch die des Triebwer- 
kes wirken. Dadurch ist das Pumpenverhalten stark von den Einflüssen und 
Wechselwirkungen an der Schwenkwiege, und deren Lagerung, beeinflusst. 
Serienmäßig umgesetzte, gleitgelagerte Schwenklagerungen werden hydro- 


statisch entlastet, wobei dies teilweise konstant oder auch pulsmodelliert 
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gestaltet ist. Je nach Anforderung werden die Hoch- und Niederdruckseite 
hydrostatisch entlastet oder auch nur die Hochdruckseite beaufschlagt. 


Abb. 2.12: Kontaktstelle Schwenklagerung 


Stabilität des Stellsystems 


Die Stabilität der Verstellung einer Axialkolbenmaschine ist grundlegend 
für eine akzeptable und zuverlässige Funktion in der Systemanwendung. 
Schwankungen des Schwenkwinkels und dadurch des Volumenstroms bzw. 
des Drucks reduzieren die Beherrschbarkeit und Genauigkeit der Regelung 
des Systems. Zusätzlich entstehen Vibrationen, die zu unangenehmen Ge- 
räuschen führen können. Darüber hinaus führt die Instabilität zu erhöhten 
Belastungen und Ausfällen an den Komponenten. Da die Verstellung des 
Schwenkwinkels als Regelkreis zu betrachten ist, können auch Störeinflüs- 
se auftreten, die das System zur Schwingung anregen. Diese Störgrößen 
können sowohl aus dem Triebwerk als auch aus dem Stellsystem kommen. 
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Auf ein stabiles Verhalten ist besonders bei Stellsystemen zu achten, die 
lediglich einseitig hydraulisch beaufschlagt sind. Bei diesem Verstellprinzip 
wird das Gegenmoment im Triebwerk erzeugt. Problematisch dabei ist, dass 
beim Überschreiten der Drehachse kein Gegenmoment erzeugt werden kann. 
Auch wenn die wichtigsten Störgrößen nicht direkt durch die Schwenklager- 
ung verursacht werden, wirkt die entstehende Reibleistung dämpfend und 
dadurch positiv auf die Stabilität der Einheit. 


Schwenkdynamik 


Die Dynamik des Systems definiert sich aus dem Schwenkmoment und den 
dämpfenden Kräften und Störgrößen. Entgegen dem Stabilitätsverhalten 
sind für eine hochdynamische Verstellung Dämpfungen durch Reibung uner- 
wünscht. Da die Schwenklagerreibung die hauptsächliche Reibung der Ver- 
stellung verursacht, ist dieser tribologische Kontakt für die Dynamik unge- 
mein wichtig. Eine Steigerung der Dynamik neigt potentiell auch wiederum 
zu einer erhöhten Instabilität, dementsprechend kann für das Stellsystem mit 
der Schwenklagerung lediglich ein Kompromiss für den gesamten Betriebsbe- 
reich gewählt werden. Dies lässt sich anhand der Differentialgleichung eines 
gedämpften harmonischen Oszillators veranschaulichen. Eine hohe Dynamik 
verursacht zwangsläufig ein erhöhtes Überschwingen der Regelgröße. Dabei 
entspricht x, der Position, m der Masse des schwingenden Systems, der 
Reibkoeffizienten und k der Federkonstante bzw. kag der Kraft, die von 
außen eingebracht wird. 


mä, + y&,+kı,=0 (2.20) 


Genauigkeit des Stellsystems 


Die Genauigkeit der Verstellung ist stark von der Hysterese des Systems 
abhängig. Hysterese bedeutet, dass das Verhalten des Systems und die dar- 


aus resultierende Ausgangsgröße nicht ausschließlich von der Eingangsgröße 
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abhängig ist, sondern auch vom vorherigen Zustand der Ausgangsgröße. Es 
kann sich also bei mehrfachem Wiederholen, trotz selber Eingangsgrößen, 
eine unterschiedliche Ausgangsgröße einstellen. [45] [27] Die Genauigkeit der 
Ansteuerung eines Betriebspunktes kann durch die Stelldruckhysterese ge- 
messen werden. Die Stelldruckhysterese ist dabei die maximale Abweichung 
des Stelldrucks zur Erreichung eines gewünschten Schwenkwinkels bei der 
Ansteuerung aus unterschiedlichen vorherigen Betriebszuständen. Dieser Ef- 
fekt ist stark durch die Reibung geprägt, die in der Verstellung wirkt und 
dabei vor allem in der Schwenklagerung. Für eine hohe Genauigkeit bezüg- 


lich der Hysterese sollte die Reibung also möglichst gering sein. 


Stellkolben- und Gegenkolbenkraft 


Die Stellkolben- (Fsg) und Gegenkolbenkraft (Fax) sind die Kräfte, die 
aus dem Stellsystem auf die Schwenkwiege wirken. Je nach Ausführung ent- 
fällt die Kraft des Gegenkolbens. Auch die Anordnung der Kolbenführung 
kann unterschiedlich ausgestaltet sein. Die Kraft wird über eine abgerundete 
Oberfläche der Schwenkwiege, über bewegliche Halbkugeln oder über Kol- 
benschuhe auf der Schwenkwiege eingebracht und kann deshalb senkrecht 
zur Oberfläche des Stellkolbens wirken. Bei einem achsparallelen Triebwerk 
mit Querschnittsradien des Stellkolbens (rs x) und des Gegenkolbens (rag) 
sowie den Stelldruck (psg) Gegenkolbendruck (pag) und Druck im Gehäu- 


se (pcen) entspricht dies also folgenden Gleichungen. 


Fox = 713K (Psr — Paen) (2.21) 


Fox =T Tax‘ (Pex — Paer) + Fr aK (2.22) 
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Abb. 2.13: Relevante Kräfte am Kontakt Schwenklagerung 


Kolbenkraft 


Die Kraft aus dem Triebwerk wird über die Kolben/Kolbenschuhe auf die 
Gleitfläche übertragen. Die Kolbenkraft (Fsum,x ) enspricht der Summe der 
Kräfte aller Triebwerkskolben. Sie beinhaltet Trägheitskräfte, Reibkräfte, wie 
auch die eigentlichen Kolbendruckkräfte. Speziell das dynamische Verhalten 
der Kolbenschuhe und die Änderung des Schmierfilms sind zu betrachten. 
Die Kolbenkraft entspricht: 


E 


Fsum,K = 5 (Fp, + FR K-KT, + Fr, x,) (2.23) 
et 
Triebwerksfederkraft 


Die Federkraft (Fr z) kann unterschiedlich auf die Kolbenschuhe aufge- 
bracht werden. Bei einem Federtriebwerk wird jeder Kolben einzeln mit ei- 
ner Feder belastet. Bei einem Triebwerk mit einer Zentralfeder wirkt diese 
über eine Niederhalteeinrichtung auf alle Kolbenschuhe. Dieses Konzept hat 
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den Vorteil, dass speziell die Kolbenschuhe einer Pumpe, die beim Saugvor- 
gang zum Abheben neigen, einen höheren Anteil der Zentralfeder erhalten. 
Wobei auch hier wieder das Kräfte- und Momentengleichgewicht um den 
Drehpunkt der Niederhalteeinrichtung betrachtet werden muss, wodurch die 
Kraft nicht ausschließlich einseitig aufgenommen werden kann. 


Normalkraft der Kolbenschuhe 


Die Normalkraft der Kolbenschuhe (Fi sum,K s-sw) auf die Schwenkwiege 
berechnet sich aus den anpressenden Kräften auf die Schwenkwiege und der 
bereits beschrieben Querkraft, die entstehen muss, da die Kraft nur senk- 
recht zur Kolbenschuhlauffläche übertragen werden kann. Die Normalkraft 


berechnet sich aus: 


Bänk fra 


SS (2.24) 


Fy Sum,KS—SW = 


Anpresskraft auf die Schwenklagerung 


Die Summe aus den Kräften der Kolbenschuhe, wie auch die des Stellsys- 
tems, ergibt die Anpresskraft, die auf die Schwenklagerung (FAn,sL) wirkt. 


Fax + Fsx (2.25) 


Pan = Fy sum,KS-SW + cos(a) 


Reibkraft der Kolbenschuhe 


Auch die Reibkraft der Kolbenschuhe (Fr,xs-sw) hat einen Einfluss auf 


die Schwenkwiege. Da diese Kraft aber lediglich in der Ebene der Gleitflä- 


che wirkt, hat diese Kraft eher eine untergeordnete Rolle. Die Reibkraft ist 
abhängig von der Normalkraft der Kolben (Eva. au: ) sowie dem Reibko- 


effizienten (Uxs_sw ), der wiederum hauptsächlich von der Art der Reibung 


abhängig ist. 
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Auf die Kolbenschuhe selbst, hat die Kraft einen relevanten Einfluss. 
Durch das Reibmoment entsteht ein Kippmoment an den Kolbenschuhen, 


das die Kolbenschuhe entgegen der Bewegungssrichtung aufstellt. 


FR Ks-sw = FN, Ks—-sw ` HKS-SW (2.26) 


Entlastungsgkraft der Schwenklagerung 


Die Entlastungskraft der Schwenklagerung (Fent, sL) definiert sich, äqui- 
valent zum Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt, über den Druckabbau der 
druckbeaufschlagten Fläche im Schmierspalt der Wiegenlagerung sowie dem 
hydrodynamischen Anteil. Sie wirkt senkrecht zur Schwenklageroberfläche, 
verursacht also kein Moment um die Drehachse der Y-Koordinate. Da hier 
verhältnismäßig geringe Relativgeschwindigkeiten herrschen spielt die Hy- 
drodynamik eine untergeordnete Rolle. Dies gilt allerdings nicht für den 
Zustand einer Instabilität. Bei der Entlastung der Schwenklagerung müssen 
die beiden Lagerungsseiten individuell betrachtet werden, um ein Moment 
um die X-Achse, und dadurch einseitige Verluste, gering zu halten. 


Kontaktkraft der Schwenkwiege 


Die Kontaktkraft in der Schwenklagerung (F'x.,sr) ist nicht zu vernachlässi- 
gen, da an diesem tribologischen Kontakt eine deutlich geringere Entlastung 
als am Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt vorgesehen ist. Die Kontakt- 
kraft muss einerseits bezüglich der Reibung berücksichtigt werden, anderer- 
seits verursacht der Festkörperkontakt auch eine Veränderung der Schmier- 


spaltausprägung. 


Reibkraft Schwenklagerung 


Die Reibkraft im Schwenklager (Er or 1 wirkt der Schwenkwiegenbewegung 
entgegen. Sie ist neben den negativen Effekten, wie bereits beschrieben, sehr 
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wichtig als Dämpfung von Störgrößen, wie bspw. Instabillitaten und einem 
Überschwingen der Positionsregelung. Neben der Kontaktkraft (Ev ail ist 
auch die Ermittlung des Reibkoeffizienten (4 sz) relativ komplex, aufrund von 


sich ändernden Reibungsverhältnissen in einem Mischreibungsgebiet. 


Feist = Eva: HSL (2.27) 


Kolbenschuh-Schwenkwiege 


Die Kolbenschuhe einer SAKM beschreiben eine Kreisbahn auf der ebenen 
Lauffläche der Schwenkwiege. Durch die Auslenkung aus der Nulllage, zum 
fördern von Öl, laufen die Triebwerkskolben auf einer elliptischen Bahn. Das 
erfordert frei beweglich zueinander gestaltete Kolbenschuhe. Dementspre- 
chend wirken einzelnen Kräfte individuell auf die einzelnen Tribopartner und 
werden nur bedingt bei einzelnen Niederhaltesysteme auf die anderen Kol- 


benschuhe verteilt. 


Abb. 2.14: Kontaktstelle Kolbenschuh-Schwenkwiege 


36 


2.3 Wirkprinzipien an den Tribokontakten und Simulation 


Normalkraft Kolben-Kolbentrommel 


Die bereits beschriebene Normalkraft teilt sich aufgrund der Momentenbi- 
lanz in zwei Kräfte auf. Aufgrund der Querkraft verkippt der Kolben in der 
Kolbentrommel. Das führt zu einer Belastung des Kolbens am Kolbenaus- 
tritt der Kolbentrommel (F'yı.x) sowie an der vorderen Kante des Kolbens 
(vz xl, Ermitteln lässt sich die Aufteilung auf Basis der Kräfte und Mo- 
mentenbilanz mit den Abständen jeweils zum Kraftangriffspunkt der Nor- 
malkraft am Kolbenaustritt (dg_wi,« und dvı-n2,K) 


Fax = Fix — Fn2,K (2.28) 


Fo,xdo-Nı,K = Fn2,KdNnı-N2,K (2.29) 


Fliehkraft am Kolbenschuh 


Zusätzlich zur Auswirkung der Fliehkraft auf die Kolbenreibung, sorgt die 
Fliehkraft der Kolbenschuhe gleichzeitig für ein Moment an den Kolben- 
schuhen, wodurch die Kolbenschuhe um die X-Koordinate verkippen. Diese 


Kraft wird allerdings vernachlässigt. 
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Abb. 2.15: Relevante Kräfte am Kontakt Kolbenschuh-Schwenkwiege 


2.4 Verluststellen und Wirkungsgrad 


Der Wirkungsgrad von Axialkolbenpumpen wird maßgeblich durch die tribo- 
logischen Kontakte der Axialkolbenpumpe definiert. Im Bereich der Eckleis- 
tung erzielen moderne Axialkolbenmaschinen Wirkungsgrade von über 90 %. 
Im Teillastbereich sind diese allerdings deutlich geringer, wie in Kapitel 2.4.3 
thematisiert wird. Dies ist damit zu begründen, dass die Verluste nicht aus- 
schließlich von der Leistung abhängen und die Entlastung, die maßgeblich 
für Reibung und volumetrische Verluste verantwortlich ist, aus Robustheits- 
gründen auf Eckleistung ausgelegt ist. [46] 


2.4.1 Hydraulisch-mechanische Verluste 


Die hydraulisch-mechanischen Verluste beinhalten alle Reibsverluste der 
AKM sowie die auftretenden Strömungs- und Planschverluste. Ermitteln lässt 
sich der hydraulisch-mechanische Wirkungsgrad (nm pump ) am Beispiel einer 
Pumpe über das aufgebrachte Drehmoment (Mp;n) und 
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den daraus resultierenden Druck (Ap) unter Berücksichtigung des Verdrän- 
gervolumens (V,). 


V; ` Ap 


Thm pump — 2 .T: Min (2.30) 


Reibverluste 


Reibverluste können nach DIN 4378-2 [44] und [141] prinzipiell in unter- 
schiedliche Arten unterteilt werden. Vom Festkörperkontakt mit einem re- 
lativ hohen Reibbeiwert und erhöhtem Verschleiß, über die Mischreibung, 
bis hin zur Flüssigkeitsreibung bzw. Gasreibung, abhängig vom trennenden 
Medium. Die Flüssigkeitsreibung kann nochmals in eine Elasto-Hydrody- 
namik und Hydrodynamik unterteilt werden. Einen Sonderfall definiert die 
Grenzreibung, bei der die Festkörper durch einen wenige Moleküle dünnen 
Schmierfilm voneinander getrennt sind. Da die Verluste aufgrund der Fest- 
körperreibung oft nicht von der Flüssigkeitsreibung getrennt ermittelt werden 
können, werden die hydraulisch-mechanischen Verluste meist zusammenge- 
fasst. 

Stribeck hat im Jahr 1903 anhand einer Untersuchung von Gleitlagern 
den Zusammenhang zwischen Reibverlusten und Relativgeschwindigkeit er- 
mittelt. Anhand der nach ihm benannten Stribeck-Kurve kann der Verlauf 
der Reibung bzw. des Reibbeiwertes über der Relativgeschwindigkeit darge- 
stellt werden. Der Verlauf des Reibkoeffizienten wird maßgeblich durch die 
zunehmenden hydrodynamischen Effekte bei zunehmender Relativgeschwin- 
digkeit gekennzeichnet. In der Regel wird die Stribeck-Kurve über die Rela- 
tivgeschwindigkeit dargestellt. Da mit zunehmender Relativgeschwindigkeit 
auch der Schmierspalt zunimmt, kann der Reibkoeffizient auch direkt über 
die Filmdicke abgebildet werden (Abbildung2.16). [35] [99] [138] 

Mit der präzisen Ermittlung der Reibverluste in Axialkolbenmaschinen und 


deren Reduzierung haben sich diverse wissenschaftliche Abhandlungen [46] 
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Modelldarstellungen geschmierter tribologischer Gleitsysteme 


Belastung ‘ Rauheit R, 
Bewegung | e Fluid 
wech A i ilm- ne: 
w Zwischen | dicke d ois Viskosität n 
stoff 


Rauheit R, 


Festkörperreibung, Reibungszustände, gekennzeichnet 
AH | durch die Stribeck-Kurve 
Grenzreibung, A < 1 | 


Flüssigkeitsreibung, A > 3: 
| — Hydrodynamik (Reynolds). 
Mischreibung — Elastohydrodynamik (EHD) 
1<A<3 — Rheologie (Fluid-Scherung) 
Partielle EHD 
| Im Regime Ill gilt 
f-ven/Fy 


Reibungszahl f. 
Reibungskraft F2/Normalkraft Fy 


0 1 2 3 4 5 6 7 
A = Filmdicke d / [Rauheit o = (R,? + Rz?)!?] ——> 


Abb. 2.16: Reibungs- und Schmierungszustände, dargestellt durch die Stribeck-Kurve 
[35] 


[114] [28] [26] [95] und auch einige weitere Arbeiten beschäftigt, die explizit 


an den einzelnen tribologischen Kontakten nochmals aufgelistet werden. 
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Strömungs- und Planschverluste 


Strömungsverluste entstehen in den öldurchströmten Kanälen des Zu- und 
Abflusses d es T riebwerks, wie auch ind er K olbenkammer s elbst. Speziell 
bei Axialkolbenmaschinen im offenen K reislauf u nd o hne L adepumpe ist 
darauf zu achten, diese Verluste möglichst gering zu halten. Grund hierfür ist 
neben den Wirkungsgradverlusten, dass der aus den Strömungswiderständen 
resultierende Unterdruck zu Füllungsverlusten, bis hin zum Strömungsabriss, 
führen kann. Kurzzeitig führt dies zu Funktionseinschränkungen. Deutlich 
kritischer ist jedoch die Kavitationserosion die bei längerem Betrieb zum 
Versagen der SAKM führt. Für weitere Informationen sei auf die Arbeiten 
von [128] [155] und [32] verwiesen. 

Planschverluste entstehen an den rotierenden Elementen des Triebwerks 
aufgrund des ölgefüllten Pumpengehäuses. In der Arbeit von [82] werden die- 
se umfangreich beschrieben. Es gibt unterschiedliche Ansätze, die Plansch- 
verluste beispielsweise mit Inserts zu reduzieren. Dies wird in [46] erläutert. 
Eine Alternative, die immer wieder betrachtet wird, ist die aktive Absau- 
gung des Gehäuseöls [98] [119], die auch mit einigem Mehraufwand und 
Nachteilen verbunden ist. 


2.4.2 Volumetrische Verluste 


Der volumetrische Wirkungsgrad (Nvol pump) lässt sich über den theoretisch zu 
fördernden (Qineo), gegenüber dem tatsächlich geförderten Volumenstrom 
(Qreat), ermitteln. Der theoretische Volumenstrom lässt sich aus dem Ver- 
drängervolumen der Einheit je Umdrehung und der zugehörigen Drehzahl 


ermittlen 


Gr = Ocal 


"vol pump "7 Qaes Von (2.31) 


Die volumetrischen Verluste lassen sich in Leckage-, Füllungs- und Kom- 


pressionsverluste unterteilen. 
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Leckage 


Die Leckage einer Axialkolbenmaschine unterteilt sich in eine innere und 
eine äußere Leckage. Die innere Leckage bleibt dem System erhalten, trägt 
allerdings nicht zum Nennvolumenstrom bei. Leckage, die also vom Hoch- 
druckkanal in den Niederdruckkanal fließt, gilt als innere Leckage. Proble- 
matisch an der inneren Leckage ist, dass sich diese nur schwer messen und 
sich dadurch kaum individuell betrachten lässt. Äußere Leckage geht dem 
System verloren und fließt direkt zum Tank ab. Dazu zählt die Leckage der 
Dichtspalte an den tribologischen Kontakten, die ins Gehäuse abfließt. Äu- 
Bere Leckage lässt sich über Leckagemessungen in den Gehäuserückläufen 
ermittlen. [104] [150] 


Füllungsverluste 


Auch die Füllungsverluste haben einen negativen Einfluss auf den tatsäch- 
lichen Volumenstrom der Axialkolbenmaschine. Bei hohen Drehzahlen und 
bei gleichzeitig hohem Schwenkwinkel ist es möglich, dass der Saugvor- 
gang nicht ausreichend für die Füllung des Kolbenraumes ist. Infolgedessen 
kommt es zu einer Luftausgasung im Öl sowie zur Dampfbildung aufgrund 
des Unterdrucks (Kavition) und einer nicht vollständigen Füllung der Kol- 
benkammer mit dem Fördermittel. Gleichzeitg führt die Ölaufschäumung 
zu negativen Einflüssen im weiteren Betrieb, weshalb diese schnellstmöglich 


abgesondert werden muss. 


Kompressionsverluste 


Da das Hydrauliköl als kompressibles Medium zu betrachten ist, verringert 
sich dessen Volumen beim Druckaufbau von Niederdruck auf Hochdruck. 
Dafür wird einerseits Kompressionsarbeit verrichtet, andererseits verringert 
sich dadurch das tatsächlich geförderte Ölvolumen. Die Umsteuerung von 
Hoch- auf Niederdruck bzw. die Nachexpansion dient dem Druckangleich 
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zur Niederdruckseite. Ist dieser Druckausgleich nicht abgeschlossen bevor 
eine Verbindung zum Gehäuse bzw. zur Niederdruckseite erreicht wird, geht 


diese Energie dem System verloren. 


Gesamtverlustbetrachtung 


Eine alternative Betrachtung der Verluste liefern Mohn und Nafz [106], 
die die Verluste den Bauteilpaarungen zuordnen. Daraus wird ersichtlich, 
dass die Tribokontakte Kolbentrommel-Steuerspiegel, die Schwenklagerung, 
Kolbenschuh-Schwenkwiege und der tribologische Kontakt Kolben-Kolben- 
trommel als Hauptverluststellen der Axialkolbenmaschine identifiziert wer- 


den können. 


m Kolbenschuh-Schwenkwiege 
m Kolben-Kolbentrommel 

= Kolbentrommel-Steuerspiegel 
m Planschverluste 

m Schwenklager 


= Sonstiges 


Abb. 2.17: Hauptverluststellen einer Axialkolbenmaschine nach [106] 


2.4.3 Wirkungsgrad im Teillastbetrieb 


Eine Auslegung der Axialkolbenmaschine auf den Nennbetrieb bzw. die Eck- 
leistung bedeutet, dass der Umsteuervorgang speziell in diesem Betriebsbe- 
reich bestmöglich funktioniert. Als Konsequenz passen die Vorkompression 
und Nachexpansion nicht optimal zum Betrieb bei geringeren Drücken oder 
verändertem Schwenkwinkel bzw. Drehzahl. Gleichzeitig sind die Plansch- 
verluste druckunabhängig und deswegen auch im Teillastbereich nahezu kon- 
stant. Die effektive Nutzleistung wird allerdings mit reduziertem Druck oder 
reduziertem Volumenstrom deutlich geringer, wodurch der Anteil der Ver- 
lustleistung an der Gesamtleistung steigt und der Wirkungsgrad im Teillast- 
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bereich rapide abfällt. Da verstellbare Axialkolbenmaschinen aber speziell 
in Anwendungen mit nennenswerten Teillastbetriebszeiten eingesetzt wer- 
den, ist dies ein relevanter Nachteil gegenüber elektrischen Antrieben. Die 
Umsteuerungs- und Planschverluste, als auch die Verluste an den tribologi- 
schen Kontakten, müssen vor allem für eine Optimierung im Teillastbetrieb 
betrachtet werden. Die Ausprägung des Schmierfilms ist vom Entlastungs- 
grad des tribologischen Kontaktes abhängig. Einerseits wird dies durch die 
anpressenden Kräfte beeinflusst, die überwiegend vom Druck abhängig und 
teilweise auch konstant sind. Andererseits nehmen die entlastenden Kräfte 
Einfluss, bei denen die Hydrodynamik und die Abhängigkeit von der Drehzahl 
eine große Rolle spielt. Da bei geringen Drehzahlen und erhöhten Drücken 
(Druckhalten) der Schmierfilm stark reduziert sowie bei hohen Drehzahlen 
und geringen Drücken der Schmierfilm stark gesteigert wird, führt dies zu 
ungewollten Verlusten und erhöhtem Verschleiß. Das bedeutet, dass sich die 
Leckagen und die Reibung nicht proportional zur Nennleistung verhalten und 
die Verluste sich teilweise bei geringerem Leistungsumsatz sogar noch er- 
höhen können. In Abbildung 2.18 wird der qualtitative Wirkungsgradverlauf 
einer SAKM dargestellt. 


Drehzahl n = const, Arbeitsdruck p =c 
z.B. 2/3 ` Dao | z. B. 2/3-p 


Wirkungsgrade 


0 Arbeitsdruck H 1 0 Antriebsdrehzahl ll 1 
max 


max 


Abb. 2.18: Qualitativer Wirkungsgradverlauf [104] 
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2.5 Regelungsprinzipien hydraulischer Systeme 


Bezüglich verstellbarer Axialkolbenmaschinen sind die Regelprinzipien zur 
Volumenstromverstellung am relevantesten. Diese können auf Basis ein- 
facher hydraulisch-mechanischer Verstellungen basieren und beispielsweise 
als Druckregelung, als Förderstromregelung oder auch als leistungsgeregel- 
te Einheit umgesetzt sein. Auf Basis dieser Verstellungen können nun auch 
komplexere Systemregelungen, wie die des Load-Sensing, umgesetzt wer- 
den. Darüber hinaus entwickelt sich der Trend mobiler Arbeitsmaschinen 
immer stärker in Richtung elektronisch geregelter Systeme. Dies gilt dem- 
entsprechend auch für die Pumpenverstellung. Da die Regelprinzipien der 
Verstellung nicht Teil dieser Arbeit sind, wird nicht weiter darauf eingegan- 
gen. [117] 

Eine gleichmäßige und verlustfreie Umsteuerung zwischen Hoch- und Nie- 
derdruck wird durch den Vorkompressions- und Nachexpansionswinkel er- 
möglicht. Da allerdings auch diese betriebspunktspezifisch sind, dienen so- 
genannte Umsteuerkerben und Querbohrungen aus dem Umsteuerbereich in 
den Zu-/Ablauf für eine möglichst kavitations- und verlustfreie Umsteue- 
rung. Mit dem Fokus auf den tribologischen Kontakten wird auf die Um- 
steuerung lediglich in Wechselwirkung zu den tribologischen Kontakten de- 
taillierter eingegangen. 

Neben den markanten Regelprinzipien in hydrostatischen Verdrängern, 
bildet jeder hydrostatisch beaufschlagte tribologische Kontakt ein eigenes 
Regelprinzip der Schmierspalthöhe. Neben der Druckabhängigkeit der Poi- 
seuille-Strömung, also der linken Seite der Reynolds-Gleichung, dienen spezi- 
ell der Keil- und Quetschterm der rechten Seite zur Anpassung der Schmier- 
spaltausprägung. Beide weisen, wie bereits beschrieben, eine Druckände- 
rung auf Basis ändernder Schmierspalthöhen auf. Dieses Regelprinzip ist 
Grundlage der Funktionsfähigkeit hydrostatisch beeinflusster tribologischer 
Kontakte über einen umfangreichen Betriebsbereich. Zur Optimierung einer 


gleichmäßigen Schmierspaltausprägung und dadurch einer Erweiterung des 
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Leistungsbereiches dienen weitere Ansätze, die in den folgenden Kapiteln 


näher beschrieben werden. 
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Im folgenden Kapitel wird zunächst grundlegend auf Leistungslimitierung 
heutiger SAKM's bezüglich Drehzahl, Multiquadrantenbetrieb, Druck, Sta- 
bilitat und Dynamik eingegangen. Des weiteren wird beschrieben durch wel- 
che Ansätze die Grenzen des Einsatzbereiches grundsätzlich erweitert werden 
können. Anschließend werden die drei betrachteten Kontaktstellen Kolben- 
trommel-Steuerspiegel, Schwenklagerung und Kolbenschuh-Schwenkwiege 
näher beschrieben. Zusätzlich zu serienmäßigen Ausführungen, werden For- 
schungsansätze und Patentschriften zur mechanischen und auch zur elek- 


tronisch geregelten Optimierung näher erläutert. 


3.1 Leistungslimitierende Effekte 


Wie bereits in den Grundlagen erläutert, ist die geometrische Auslegung der 
tribologischen Kontakte immer ein Kompromiss einer akzeptablen Schmier- 
spaltausprägung. Enekes [46] beschäftigte sich im Rahmen seiner Arbeit 
speziell mit Ansätzen zur E izienzsteigerung von SAKM's. Seinen Fokus hat 
er auf Planschverluste und die tribologische Optimierung der Kolben- 
Kolbentrommelpaarung gelegt. Schwerpunkt dieser Arbeit waren Verluste, 
die auch im Teillastbetreib auftreten und deshalb bei typischen Mobilanwen- 
dungen zu hohen Wirkungsgraddefiziten führen. 


3.1.1 Drehzahllimitierung 


Grundproblematik der Drehzahllimitierung ist die Drehzahlabhängigkeit der 


hydrodynamischen Tragkräfte im Schmierspalt. Anwendungen speziell im 
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drehzahlvariablen Bereich erfordern Umdrehungsgeschwindigkeiten gegen 
Omin~!. Neben mangelnder Hydrodynamik wird dadurch auch ein konti- 
nuierlicher Umsteuervorgang zwischen den beiden Druckniveaus erschwert. 
Zusätzlich werden kinetisch dämpfende Effekte aufgrund von Trägheitskräf- 
ten reduziert sowie Einflüsse der Fliehkraft. Zur Kompensation kritischer 
Flächenpressung werden deshalb überwiegend Ansätze zur Steigerung der 
Belastbarkeit und Reduzierung der Reibkoeffizienten in Betracht gezogen. 
Neben unterschiedlichen Materialpaarungen und der Verwendung reibungs- 
armer, oft bleihaltiger Legierungen oder Beschichtungen, können auch direkt 
die Oberflächenbeschaffenheiten durch unterschiedliche Nachbearbeitungen 
beeinflusst werden. [115] [59] [114] [46] [124] Bezüglich der Nachbearbei- 
tung von Oberflächen kommen bewusst konkav geformte Dichtstege zum 
Einsatz. Gleichzeitig können Laserstrukturierungen aufgebracht werden, 
einerseits zur gleichmäßigen Ausprägung eines trennenden Schmierfilms 
[144] und andererseits mit spezieller Strukturierung und einem dadurch 
zusätzlichen Regeleffekt, welcher im Teilabschnitt 3.2 näher erläutert wird. 
[154] Auch Einsatzbedingungen deutlich gesteigerter Drehzahlen werden 
aufgrund der Drehzahlvariabilität der Antriebsaggregate vermehrt in indus- 
triellen Anwendungen gefordert. In der Regel werden höhere Drehzahlen 
durch eine Steigerung der zentralen Anpressung, durch die Anstellung der 
Triebwerkskolben oder durch zusätzliche Tragstege realisiert. Problematisch 
werden allerdings die erhöhten Fliehkräfte, die sich in der Reibung an den 
Kontaktstellen widerspiegeln. Dafür werden beispielsweise bei den Trieb- 
werkskolben zum Teil Kolben mit reduzierter Masse verbaut. Durch die 
Umsetzung als Hohlkolben kann die Masse reduziert werden, was allerdings 
negativ das Totvolumen beeinflusst. Deshalb werden in unterschiedlichen 
Anwendungen auch sogenannte gebaute Kolben [73] [143] oder Kolben 
mit einem zusätzlichen Inlay realisiert [100]. Als Sekundärmaßnahmen, um 
Beschädigungen bei kurzzeitigen Drehzahlüberhöhungen zu unterbinden, 
werden teilweise auch Abhebesicherungen an den tribologischen Kontakten 


vorgesehen. Zusätzlich zu der Problematik im Schmierspalt erfordern erhöh- 
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te Drehzahlen auch eine Lösung bezüglich der Sauggrenzdrehzahl. Aktuell 
wird dies durch strömungstechnische Optimierungen in der Komponente 
und durch Leitungsvorgaben im gesamten Ansaugtrakt gelöst, wobei Zwei- 
teres eine Einschränkung in der Inbetriebnahme bedeutet. Darüber hinaus 
werden die Relativgeschwindigkeiten des Fluids durch einen reduzierten Kol- 
benteilkreis verringert. Der Saugdruck wird teilweise aber auch aktiv durch 


unterschiedlichste Ladepumpen im Zulauf der SAKM vorgespannt. 


3.1.2 Multiquadrantenbetrieb 


Speziell der Wechsel vom Pumpen- zum Motorbetrieb beeinflusst das Kräf- 
tegleichgewicht durch einen veränderten Kolbendruckverlauf und durch um- 
kehrende Kraftvektoren wie beispielsweise die axiale Kraft der Kolbenrei- 
bung. Ein Einsatz im Multiquadrantenbetrieb ist daher nur bedingt mög- 
lich und führt in der Regel zu Abstrichen im maximalen Leistungsbereich 
und in der Effizienz dieser Einheiten. H aupteinfluss dafür ist die Kolbenrei- 
bung. Prinzipiell kann der Einfluss der Kolbenreibung durch einenderung 

auf reibungsärmere Materialpaarungen reduziert werden. blicherweise wer- 

den dazu in unterschiedlichsten Serienanwendungen Messingbuchsen in die 
Kolbentrommel eingebracht [23]. Durch gezielte konstruktive Maßnahmen, 
speziell am Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt, können diese Defizite zu- 
sätzlich kompensiert werden. Dies wird im entsprechenden Teilabschnitt 3.2 


näher erläutert. 


3.1.3 Drucklimitierung 


Eine Steigerung der Leistungsdichte kann auch durch eine zusätzliche 
Anhebung des Maximaldrucks erfolgen, wie es beispielsweise für hydrau- 
lische Pressen vermehrt gefordert wird. Um die Abmaße der Hubkolben 
in solchen Systemen zu reduzieren, beinhaltet solch ein hydrostatisches 
System Zusatzkomponenten wie Druckübersetzer zur Steigerung des Sys- 
temdrucks. Durch eine Erhöhung des Druckniveaus können diese eingespart 
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werden.[106] Auch hier stellen die tribologischen Kontakte des Triebwerkes 
die größte Herausforderung bezüglich der Belastbarkeit der Komponente 
dar. Zum Stand der Technik gehören diesbezüglich geometrische, material- 
spezifische und oberflächenspezifische Optimierungen an den tribologischen 
Kontakten Schwenkwiege-Kolbenschuh, Kolben-Kolbentrommel und dem 
Kolbentrommel-Steuerspiegel Kontakt, wie sie im Verlauf dieses Kapitels 
erlätert werden. Darüber hinaus müssen die Wälzlager, die Antriebswellen, 
die Berstfestigkeit der Kolbentrommel sowie das Stellregelsystem für eine 
erhöhte Belastung ausgelegt werden. 


3.1.4 Stabilität, Dynamik, Genauigkeit 


Ein Kompromiss von Stabilität, Dynamik und Genauigkeit kann sowohl elek- 
tronisch als auch durch zusätzliche Blenden im Regelventil beeinflusst bzw. 
verbessert werden. Instabilitäten werden sowohl durch Anregungen im Stell- 
Regelsystem als auch auch im Triebwerk verursacht. Infolge des diskontinu- 
ierlichen Volumenstroms und einer ständigen Schwankung der Kräfte (und 
deren Ortsvektoren), die den tribologischen Kontakt be- und entlasten wer- 
den die Komponenten, wie beispielsweise die Kolbentrommel, in eine Tau- 
melbewegung versetzt. Durch geometrische Anpassungen des Umsteuerpro- 
zesses, bis hin zum Einbau von Vorkompressionsvolumen, können triebwerks- 
bedingte Instabilitäten reduziert werden. [113] Falls es nicht möglich ist, die 
Anregungen ausreichend zu reduzieren, ist eine Erhöhung des Dämpfungs- 
grades erforderlich. Der Dämpfungsgrad im Stellsystem einer SAKM wird, 
zusätzlich zur Dämpfung im Fluid des Stellsystems, maßgeblich durch die 
Reibung der Schwenklagerung und des Stellkolbens beeinflusst. Diese Wech- 
selwirkung von Dynamik, Stabilität, Wirkungsgrad und Robustheit muss, wie 
im Kapitel 2.3.2, über den gesamten Betriebsbereich ausgelegt werden. 
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3.2 Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Speziell der Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt bietet eine hohes Poten- 
tial zur Erweiterung der Einsatzbedingungen der SAKM. Geometrisch kann 
durch die Reduzierung des Kolbenteilkreises das Saugverhalten verbessert 
werden. Darüber hinaus bieten sich aber noch weitere Möglichkeiten, die im 
Folgenden beschrieben werden. In den kommenden Unterkapiteln werden 
heutige Seriensysteme erläutert und anschließend der aktuelle Forschungs- 
stand zur simulativen Beschreibung und Konzepte zur Optimierung der 


Schmierspaltausprägung erläutert. 


3.2.1 Kolbentrommel-Steuerspiegel in Serieneinheiten 


Sphäre Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Durch die Einbringung einer sphärischen Kontaktpaarung, wie in Abbildung 
3.1, kann die Schmierspaltausprägung verbessert werden. Durch einen zu- 
sätzlichen Kraftvektor, der zentralisierend wirkt, wird der Spalt selbst auch 


unempfindlicher gegenüber Verkippungen. 


Pooooeo 


Abb. 3.1: Sphärischer Kontakt Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Kolbenanstellung 


Die bereits erläuterte Anstellung der Kolben (Abbildung 3.2) führt neben 
einer weiteren Reduzierung des Teilkreises vor allem zu einer fliehkraftbasie- 


renden Kraftkomponente, die die Anpressung unterstützt. Zusätzlich werden 
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durch die Schrägstellung die Kraftvektoren der Anpressung verschoben. Dies 


muss bei der Auslegung berücksichtigt werden. 


Abb. 3.2: Angestellte Triebwerkskolben 


Buchsen in der Kolbenbohrung 


Die Reduzierung der Reibung im Kolben-Kolbentrommelkontakt mit ih- 
ren bekannten Vorteilen im Multiquadrantenbetrieb kann durch eine Än- 
derung der tribologischen Paarung realisiert werden. Dementsprechend wer- 
den Buchsen mit einer Messing- bzw. Bronzelegierung in die Kolbentrommel 


eingebracht. 


Kidneyshifting 


Zur Beeinflussung akustischer Defizite und Schwingungen werden die Nie- 
renabstände der Kolbentrommel nicht gleichmäßig angeordnet. Diese An- 


passung wird als Kidneyshifting bezeichnet [134]. 


Nierenanstellung 


Bei vorgegebener Drehrichtung des Systems können die Nieren der Kolben- 
trommel in Drehrichtung angestellt werden. Das führt zu einer positiven 


Beeinflussung des Ansaugverhaltens [36]. 
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3.2.2 Simulation: Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Zur detaillierten Untersuchung und simulativen Abbildung beschäftigen sich 
unterschiedliche universitäre Institute mit einer thermo-elasto-hydrodyna- 
mischen Simulation (TEHD dieses Kontaktes. Dieser und die folgenden 
Abschnitte haben keinen Anspruch auf Vollständigkeit, sondern sind ledig- 
lich als Einblick in aktuelle Forschungsaktivitäten zu betrachten. Zur simu- 
lativen Abbildung des tribologischen Verhaltens werden TEHD Simulatio- 
nen verwendet, die in den Grundlagen (Kapitel 2.3 bereits näher erläu- 
tert wurden. In Purdue [148] [7] [158] wird seit über einem Jahrzehnt das 
Simulationsprogramm CASPAR entwickelt, welches sich mit unterschied- 
lichsten tribologischen Kontakten beschäftigt. In aktuellen Publikationen 
zum Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt werden zusätzlich zur vollständi- 
gen TEHD des Kontaktes auch Einflüsse der Anschlussplatte, sowie Mate- 
rial- und Geometrieenflüsse b etrachtet[33]. Z usätzlich zu den Forschungen 
in Purdue, beschäftigt sich unter anderem auch das IFAS [145] mit der 
simulativen Beschreibung des Verhaltens. Wegner beschäftigt sich mit ei- 
ner umfangreichen Validierung der Simulation durch einen experimentellen 
Abgleich. Ivantysyn und Shorbagy arbeiten an der TU Dresden an einer 
Simulation und dem experimentellen Abgleich des Temperaturgradientens 
einschließlich dem Verschleiß am Steuerspiegel und dessen Einfluss a uf die 
Lebensdauer [78] [79] [8]. Weitere Lehrstühle beschäftigten sich in der Ver- 
gangenheit bzw. beschäftigen sich heute noch mit alternativen Materialien 
wie beispielsweise Faserverbund- [15] oder Keramikwerkstoffen [9]. Bräckel- 
mann [26] beschäftigte sich mit der Vermessung von Spalthöhen und da- 
durch einer Ermittlung empirischer Modelle. Haug [62] ermittelt über eine 
entsprechend Messtechnik das Reibmoment, welches zwischen Zylinder und 
Verteilerplatte verursacht wird. Eine sehr anspruchsvolle Anforderung ist die 
simulative Abbildung der volumetrischen Verluste. Speziell diesem Thema 
widmete sich Kleist in seiner Arbeit [87] und auch Jang beschäftigte sich 
mit dieser Thematik [82]. 
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3.2.3 Forschungsansätze und Patente: Kolbentrommel- 
Steuerspiegel 


Unterschiedliche industrielle Unternehmen, sowie weitere Hochschulen, ver- 
öffentlichten Ergebnisse zum Verschleiß und Wirkungsgradverhalten unter- 
schiedlicher Legierungen, speziell über die ersten Stunden hinweg. [115] [59] 
[30] [31] [115] Forschungsprojekte an Kolbentrommel-Steuerspiegel fokus- 
sieren sich größtenteils auf geometrisch basierte bzw. rein mechanische Op- 


timierungsansätze, die im Folgenden näher erläutert werden sollen. 


Anpassung des Durchflussquerschnitts 


Zur stabileren Ausprägung des Schmierfilms können zusätzliche Bohrungen 
oder Querschnittseinschnürungen auf der druckführenden Seite eingebracht 
werden [65]. Dargestellt ist das beispielsweise mit 40 in Abbildung 3.3 Er- 
reicht wird dadurch eine Beeinflussung des Druckfeldes, bzw. dessen Abbaus 
über den Querschnitt. Durch die Beeinflussung des Kippmomentes kann so 


gezielt eine möglichst gleichbleibende Schmierspalthöhe unterstützt werden. 


Fig. 3 42 


Abb. 3.3: Anpassung des Durchflussquerschnitts an Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Stützdruckfelder im Tragring 


In der Patentschrift [55] werden spezielle Stützdruckfelder (9 in Abbildung 
3.4) in den Steuerspiegel eingebracht, die durch die dazugehörige Druckniere 
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mit Hochdruck versorgt werden. Dadurch kann das Entlastungsfeld je nach 


Hochdruckseite beeinflusst werden. 


Abb. 3.4: Stützdruckfelder im Tragring [55] 


Zusatzfelder 


Ein ähnlicher Ansatz wurde von Kopecki [89] und von Breuer et al. speziell 
für den Langsamlauf [51] untersucht. Hier werden Zusatzentlastungsfelder 
beschrieben, die Einfluss auf das Momentengleichgewicht nehmen und so der 
Verkippung entgegenwirken sollen. Dafür werden außerhalb des Dichsteges 
zusätzliche Kammern auf dem Steuerspiegel angebracht (60 in Abbildung 
3.5), die entsprechend auf die Lauffläche der Kolbentrommel einwirken. Zur 
Regulierung des Drucks werden bei [89] die Kammern der Entlastungsfel- 
der über eine Drossel jeweils mit der dazugehörigen Steuerspiegelniere ver- 
bunden. Verkippt nun die Kolbentrommel steigt der Drosselwiderstand des 
Dichtspaltes und der Druck in der Tasche steigt an. Dadurch wird eine Kraft 
bzw. ein Moment aufgebaut, das der Verkippung entgegenwirkt. Wird dieses 
Moment zu hoch, weitet sich der Schmierspalt wieder auf und der Druck in 


der Kammer fällt entsprechend ab. 
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Abb. 3.5: Angesteuertes Zusatzfeld [89] 


Druckfeldeinschnürung 


Ein Patent, welches vereinzelt in Serienanwendungen umgesetzt ist, ist [132]. 
Es erläutert, wie durch eine spezielle Gestaltung der Hochdrucknieren der 
schwankenden Belastung entgegengewirkt werden kann. Durch eine expli- 
zite Verjüngung der Nieren (40 in Abbildung 3.6)soll eine Reduzierung des 
Entlastungsfeldes erreicht werden, um das Verhältnis von Be- zu Entlastung 
gleich zu halten. Gleichzeitig kann nach [65] auch durch eine individuelle 
Gestaltung der einzelnen Hochdrucknieren das Entlastungsfeld beeinflusst 


werden. 


Abb. 3.6: Druckfeldeinschnürung am Steuerspiegel [132] 
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Pulsationsausgleich 


Appel und Berneke beschäftigen sich in [4] mit der Schallreduktion aufgrund 
von Pulsation (Abbildung 3.7). Zur Kompensation sollen dafür in den Steuer- 
spiegel zusätzliche Bohrungen 62 mit Speichervolumen eingebracht werden. 
Diese werden beim Überlaufen von Bohrungen in der Kolbentrommel 66 mit 
druckbeaufschlagtem Öl versorgt. Dadurch wirkt eine pulsierende Kraft auf 
die Kolbentrommel, die bei entsprechender Positionierung, den Körperschall 


bzw. Schwankungen im Schmierspalt reduziert. 


Abb. 3.7: Pulsationsausgleich durch Speichervolumen [4] 


Hydrodynamik und Anlaufstege 


Darüber hinaus gibt es diverse Ansätze, die hydrodynamischen Effekte zu 
nutzen bzw. auch Anlaufstege einzusetzen, die die Verkippung begrenzen. 
Bergmann und Christian beschrieben abgeschrägte Anlaufelemente in ei- 
nem äußeren Tragsteg, die sowohl die Hydrodynamik nutzen, als auch als 


Anlaufstege dienen. [13] 


Schwimmender Steuerspiegel 


Entgegen der Erläuterung der Balligkeit der Antriebswelle und der Kippbe- 
weglichkeit der Kolbentrommel, ist das Konzept des schwimmenden Steu- 
erspiegels (auch als starres Triebwerk bezeichnet) ausgeführt. Die Kolben- 
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trommel ist hierbei fest mit der Antriebswelle verbunden. Der kippbewegliche 
Freiheitsgrad, der zwingend erforderlich ist, wird deshalb im Steuerspiegel 
umgesetzt. Vorteilhaft an diesem Konzept ist, dass Störeinflüsse wie bei- 
spielsweise die Flieh- und Querkraft direkt in die Wellenlagerung abgeführt 
werden und nur einen sehr geringen Einfluss auf die Schmierspaltausprägung 
haben. Zusätzlich kann zur Drehzahlsteigerung freisaugender Einheiten, die 
Querschnittsverengung in der Kolbenkammer reduziert werden, ohne ein 
Aufweiten des Schmierspaltes zu verursachen. Nachteilig an diesem Konzept 
sind die zusätzliche Lagerbelastung, sowie eine relativ aufwendige Lagerung 
und Abdichtung des Steuerspiegels. [102] 


Alternative Pumpenkonzepte 


Achten [3] verbesserte die Schmierfilmausprägung der eigens entwickelten 
Floating Cup Einheit (Abbildung 3.82) mittels spezieller radialer Nuten und 
Reservoirs in Umfangsrichtung, die er in den Dichtsteg einbrachte. Abbil- 
dung 3.8b zeigt die Umsetzung äquivalent zum Kolbentrommel-Steuerspie- 
gelkontakt einer SAKM. Das Funktionsprinzip basiert auf unterschiedlich 
umgesetzten hydraulischen Drosseln. So verfügen Zu- und Ablauf ohnehin 
über eine Fluidstromdrosselung aufgrund des Schmierspaltes. In den Zu- 
lauf der Tasche wird zusätzlich eine verhältnismäßig kleine Nut von meh- 
reren 10 um eingebracht, die den Zulauf verstärkt. Da die Drosselung des 
Schmierspaltes stark spalthöhenabhängig ist, verliert die Nut mit steigender 
Spalthöhe an Bedeutung. Der Druckverlauf baut sich dadurch schneller ab, 
die Entlastung wird reduziert und damit wiederum die Schmierspalthöhe. [2] 

Auch weitere neuartige und alternative Verdrängerprinzipien wurden ent- 
wickelt, um unterschiedlichste Nachteile der Schwenkwiegeneinheit durch 
einen alternativen Lösungsansatz zu kompensieren. Eine übersichtliche Auf- 
listung dazu bietet die Veröffentlichung von Achten [1] sowie die Ausführung 
von Berbuer [10]. 
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groove pocket 


(a) Gesamteinheit (b) Ölreservoirs 


Abb. 3.8: Floating Cup Pumpe [3] 


3.2.4 Ansätze zur variablen Entlastung: Kolbentrommel- 
Steuerspiegel 


Betriebsartabhängige Entlastung 


Zur Anpassung der Entlastung auf die entsprechende Betriebsart liefert Krit- 
tian [90] einen Lösungsansatz. So wird eine der beiden Nieren im Steuerspie- 
gel schmaler ausgestaltet als die andere. In der Kolbentrommel sind Bohrun- 
gen eingebracht, die mit den Kolbenkammern verbunden sind und sich auf 
einem Teilkreis befinden, der nur von einer der beiden Nieren überquert wird. 
Wird die Einheit regulär als Pumpe im 1.Quadranten betrieben, entsteht ei- 
ne zusätzliche Entlastung im Schmierspalt durch die druckbeaufschlagten 
Bohrungen. Wird die Einheit nun in gleicher Richtung als Motor betrieben 
(4. Quadrant), entsteht keine zusätzliche Anpressung, da die druckbeauf- 
schlagten Bohrungen nicht den Dichtsteg überqueren, sondern direkt mit 
der Hochdruckniere verbunden sind. 
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Geregelte Anpressung 


Ein weiterer Ansatz ist es, die Anpressung zu variieren. Forster beschreibt 
in [50] (Abbildung 3.9) wie durch zwei ineinander liegende Kolbenringe (4, 
251) die Vorspannung der Zentralfeder variiert werden kann. Die Versorgung 
wird über Bohrungen (20a, 20b) in der Kolbentrommel und dem Steuer- 
spiegel realisiert. Auch in [105] wird eine Hochdruckkammer zentral in der 
Kolbentrommel mit Druck beaufschlagt, allerdings wird hier die Versorgung 
durch die Antriebswelle realisiert und soll abhängig der Betriebsbedingungen 
variiert werden. 


ZZ, 


Ëss 
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Abb. 3.9: Hydraulische Zusatzanpressung Kolbentrommel-Steuerspiegel [50] 


3.3 Schwenklagerung 


Die Schwenklagerung in der Ausführung als hydrostatisch gelagertes Gleitla- 
ger hat gegenüber dem Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt bezüglich der 
Leistungssteigerung von SAKM'’s eine eher untergeordnete Rolle. Da auch 
diese jedoch verlustbehaftet ist und einen gravierenden Einfluss auf Genau- 


igkeit, Stabilitat und Dynamik aufweist, bestehen unterschiedliche Ansatze, 
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die Schwenklagerung zu optimieren. Speziell im Betrieb geschlossener Kreis- 
läufe werden hohe Herausforderungen an die Lagerung der Schwenkwiege 
gestellt. So sind beispielsweise Betriebspunkte ohne Druck zur Entlastung 
und Verschwenkung, aber mit Last auf den Lagerungen, möglich. Zusätz- 
lich haben Systeme im geschlossenen Kreis zwei mögliche Druckseiten. Dies 
muss bei der Auslegung der hydrostatischen Schwenklagerung berücksich- 
tigt werden. Speziell bei industriellen Anwendungen mit drehzahlvariablen 
Antrieben kommt hinzu, dass kurzzeitig beidseitig im Triebwerk Hochdruck 
anliegen kann. Einhergehend ist damit eine erhebliche Zusatzbelastung der 
Lagerung. Dementsprechend besteht auch in der Schwenklagerung Poten- 
tial zur Optimierung der Schmierspaltausprägung, wie durch unterschiedli- 
che im Folgenden beschriebene Ansätze aufgegriffen wurde In den folgen- 
den Abschnitten sollen zusätzlich zu typischen Serienkonzepten, der Stand 
der Forschung im Bereich der Simulation sowie Forschungsansätze an der 


Schwenklagerung beschrieben werden. 


3.3.1 Schwenklagerkonzepte in Serieneinheiten 


Konstantversorgte hydrostatische Gleitlagerungen 


Zur Versorgung der hydrostatischen Gleitlagerung stehen prinzipiell zwei un- 
terschiedliche Prinzipien zur Verfügung. Einerseits die kontinuierliche Ver- 
sorgung über den Gegenkolben des Stellsystems [20], andererseits über Boh- 
rungen in der Anschlussplatte und dem Pumpengehäuse. Die Variante über 
das Stellsystem bedingt eine Verstellung mit Gegenkolben, die nicht in allen 
SAKM Baureihen gegeben ist. Eine Versorgung über das Gehäuse erfor- 
dert hingegen relativ lange Bohrungen mit zusätzlichen Dichtungen, um das 


hochdruckbeaufschlagte Hydrauliköl an die Schwenklagerung zu bringen. 
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Pulsgeschmierte Gleitlagerung 


Eine deutlich kostengünstigere Variante ist die Versorgung durch das Trieb- 
werk selbst. Hierbei wird das Hydrauliköl durch Bohrungen in der Schwenk- 
wiege am Tribokontakt zu den Kolbenschuhen entnommen. Die Herausfor- 
derung hierbei ist die zuverlässige Auslegung der beiden beeinflussten Kon- 
taktstellen, wodurch dieses Prinzip bisher ausschließlich bei mittelgroßen und 


kleinen Einheiten zum Einsatz kommt. [20] 


Wälzgelagerte Schwenklagerung 


Einheiten speziell im Fahrantrieb erfordern aufgrund der speziellen Betriebs- 
bedingungen sehr hohe Anforderungen an den Reibwiderstand zwischen den 
Kontaktpartnern. Dadurch werden vereinzelt Zylinderrollenlagerungen in das 
Schwenklager eingebracht. Diese können einerseits als vollständiges Lager 
im Drehpunkt der Schwenkwiege vorgesehen werden, andererseits in einer 
geöffneten Bauform äquivalent zu den bekannten Gleitlagern. Vorteilhaft 
an dieser Ausführung sind sowohl die geringeren hydraulisch-mechanischen 
Verluste, als auch eine höhere Dynamik des Schwenkprozesses. Kritisch ist 
hingegen die Belastung der Wälzkörper, da sich die bisherige Flächenlast 
auf eine Linienlast weniger Wälzkörper verteilt. Instabilitäten des Systems 
können bei dieser Ausführung nicht über die Gleitreibung gedämpft werden, 


sondern müssen anderweitig kompensiert werden. [22] 


Taschengestaltung 


Üblicherweise wird die Geometrie des mit Druck beaufschlagten Reservoirs 
rechteckig gestaltet. Um die Druckbeaufschlagung der gesamten Lagerung 
zu verbessern, werden in einzelnen Einheiten auch alternative Geometrien 
umgesetzt. So werden bei einigen Einheiten Aussparungen mit mehrfacher 
spitzwinkliger Richtungsänderung (Zickzack) eingebracht [133], wie in Ab- 
bildung 3.10 (30, 32) dargestellt. Alternativ werden auch halbmondförmige 
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Taschen, oder weitere Geometrien eingebracht, um bei möglichst großer, 


tragender Fläche einen ausgeprägten Schmierfilm zu erhalten [135] [125]. 
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Abb. 3.10: Zickzack Entlastungstasche [133] 


Buntmetallfreie Schwenklagerung 


Zur Reduzierung von Buntmetallen in SAKM’s werden die Lagerschalen 
der Schwenklagerung vereinzelt komplett eingespart. Vorteilhaft ist primar 
der potentielle Kostenvorteil durch eine reduzierte Anzahl an Bauteilen und 
Montageschritten. Zur Gewährleistung der Belastbarkeit müssen die Ober- 
flächen des Gehäuses j edoch s peziell bearbeitet werden, b eispielsweise mit 
speziellen Wärmebehandlungen. [85] 


3.3.2 Simulation: Schwenklagerung 


Simulative Arbeiten zur Schwenklagerung wurden, verglichen zu anderen 
Kontaktstellen, in den letzten Jahren deutlich weniger veröffentlicht. Das 


kann einerseits an der geringeren Relevanz bezüglich Leistungssteigerung 
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und Wirkungsgrad liegen, andererseits unterscheidet sich diese tribologische 
Kontaktstelle auch grundlegend von den sonstigen Hauptkontaktstellen des 
Axialkolbentriebwerks. Durch geringere Relativgeschwindigkeiten und in der 
Regel einer deutlich reduzierten Entlastung, spielt die Hydrodynamik eine 
eher untergeordnete Rolle. Deutlich gravierender ist die elastische Defor- 
mation aufgrund der Triebwerksbelastung. Eine zuverlässige Abbildung der 
realen Schmierspalthöhe und Schmierfilmausprägung i st dementsprechend 


relativ aufwendig. 


3.3.3 Forschungsansätze und Patente: Schwenklagerung 


Unentlastete Schwenklagerungen 


Um Kosten und volumetrische Verluste zu reduzieren, wurden gleitgelager- 
te Schwenklagerungen erprobt, die ohne hydrostatische Entlastung realisiert 
wurden. Die größte Herausforderung dieser Ausführung ist die tribologisch 
hohe Belastung der Kontaktpartner. Da sich hier kein hydrostatisches Feld 
abbilden kann, liegt überwiegend Festkörperreibung vor. Neben einer Materi- 
alpaarung für höhere Beanspruchungen, muss auch explizit auf eine Gleich- 
belastung der gesamten Lauffläche, so wohl der Ho chdruck- als au ch Nie- 
derdruckseite, geachtet werden. Zusätzlich gibt es weitere Lösungsansätze, 
die Flächenlast zu optimieren [97]. Bedingt durch die erhöhte Reibung im 
Stellsystem werden zwangsläufig g rößere S tellkräfte b enötigt. Durch eine 
größere Dimensionierung des Stellsystems entstehen Defizite im Bauraum 


und zusätzliche Verluste an der vergrößerten Stellkolbenfläche. 


Kompensation der Wiegendurchbiegung 


Aufgrund der Belastung des Triebwerks und des Stellsystems auf die 
Schwenkwiege wird diese entsprechend eines beidseitig gelagerten Bie- 
gebalkens durchgebogen. Das führt dazu, dass speziell der innere Teil der 


Schwenklagerung die Belastung aufnimmt und sich an der Außenseite des 
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Schwenklagers der Schmierspalt aufweitet. Um die dadurch entstehenden 
volumetrischen Verluste zu reduzieren und den Traganteil an der Innen- 
seite zu reduzieren, bieten Breuer und Friedrich [29] Möglichkeiten, die 
Durchbiegung an der Unterseite der Schwenkwiege zu vermindern oder 
die Möglichkeit, dass sich die Lagerschalen bzw. das Gehäuse elastisch 
mitverformen (12 in Abbildung 3.11). 


Abb. 3.11: Kompensation der Wiegendurchbiegung [29] 


Druckseitenanpassung der Schwenklagerung 


Zur Anpassung der Taschenentlastung je nach Druckseite bestehen unter- 
schiedliche Lösungsansätze. Bei diesem Konzept werden jeweils ein oder 
mehrere Taschen mit der dazugehörigen Druckseite verbunden und gleich- 
zeitig weitere Reservoirs mit der gegenüberliegenden Seite. Je nach Druck- 
seite stellt sich auf den beiden unterschiedlichen Seiten nun das passende 
Entlastungsfeld ein. Zusätzlich dazu besteht die Möglichkeit, die Zufuhr je 
nach Druckseite zu steuern. Dies lässt sich prinzipiell auch direkt in Kombi- 
nation mit einer druckseitenunabhängigen Hochdruckverstellung umsetzen. 
[72] [111]. 
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3.3.4 Ansätze zur variablen Entlastung: 
Schwenklagerung 


Variation der druckbeaufschlagten Fläche 


Wie im Kapitel 2.3.2 ersichtlich, steigt die Normalkraft der Triebwerkskolben 
auf die Schwenkwiege, wohingegen die Entlastungskraft relativ unverändert 
bleibt. Um diese Problematik zu kompensieren wurde von Haug ein Kon- 
zept dargestellt (Abbildung 3.12), welches sowohl in der Schwenkwiege als 
auch der Lagerschale ein druckbeaufschlagtes Reservoir vorsieht. Bei ge- 
ringem Schwenkwinkel überlappen sich die Reservoirs überwiegend und es 
stellt sich ein verhältnismäßig geringes Entlastungsfeld ein. Bei steigendem 
Schwenkwinkel steigt auch die hochdruckbeaufschlagte Fläche und somit 
auch das Entlastungsfeld. [66] 


Abb. 3.12: Variation der druckbeaufschlagten Fläche [66] 


Schaltbare Entlastungstaschen 


Nafz [109] und Haug [70] beschreiben in ihren Schutzrechten Ansätze schalt- 
barer Entlastungen. So gehen die Ansätze von mehreren getrennten Reser- 
voirs aus, die unterschiedlich ausgestaltet werden können und individuell 
mit Druck beaufschlagt werden (Abbildung 3.13 64, 66). Nafz fokussiert 
sich auf die Möglichkeit des Druckseitenwechsels und auf Logikventile, um 
die einzelnen Reservoirs zu- und abzuschalten. Haug betrachtet zusätzlich 
den Einsatz proportionaler Ventile, um betriebspunktspezifisch das Druckni- 
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veau zu regeln, sowie eine Regelfunktion um das überschüssige Öl aus dem 


Stellsystem effektiv zu nutzen. 


Abb. 3.13: Schaltbare Entlastungstaschen [109] 


Schwenkwinkelabhängige Pulsschmierung 


Mit der Optimierung pulsgeschmierter Schwenklagerungen beschäftigt sich 
Bosch et al. [18]. Durch die Anordnung zwei oder mehrerer Bohrungen auf 
der Gleitfläche der Kolbenschuhe, wie in Abbildung 3.14 (45) dargestellt, 
kann die Pulsation der Versorgung deutlich reduziert werden. Das Patent 
beschreibt zusätzlich die Verwendung von Rückschlagventilen und Kolben- 
speichern um den Druckabfall des Reservoirs zu verringern. Alternativ kann 
durch die Anordnung unterschiedlicher Bohrungen für Hoch und Niederdruck 
auf unterschiedlichen Teilkreisen die Pulsation so pulsweitenmodelliert wer- 
den, dass sich auf den jeweiligen Seiten unterschiedliche Entlastungsniveaus 
einstellen. [86] 
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Abb. 3.14: Pulsationsausgleich [86] 


Regelung des Volumenstromzulaufs 


Mit der Regelung des Volumenstromzulaufs zur Schwenklagerung beschäf- 
tigen sich mehrere Schutzrechte. Cichon [34] beschreibt einen Ansatz mit 
einem konstanten Zulauf und einem weiteren, welcher über ein Ventil ge- 
drosselt werden kann. Dadurch soll der Volumenstrom und somit das Druck- 
niveau variiert werden. Assfalg [5] ermöglicht auch bei Druckseitenwechsel 
eine Versorgung mit Hochdruck durch ein Wechselventil. Für die Regelung 
der Druckniveaus sieht er jeweils ein Stromregelventil aus Messblende und 
nachgeschalteter Druckwaage vor. Haug [66] beschäftigt sich mit den un- 
terschiedlichen Konzepten des Volumenstromzulaufs und beschreibt einen 
schwenkwinkelspezifischen Drosselansatz an den Übergängen der einzelnen 
Bauteile. So kann beispielsweise die Pulsweitenmodulation, die bereits er- 
läutert wurde, auch für eine schwenkwinkelabhängige Regelung verwendet 


werden. 
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3.4 Kolbenschuh-Schwenkwiege 


Auch die Kolbenschuhe der SAKM besitzen je nach Betriebspunkt eine va- 
riierende Schmierspaltausprägung. Hinzu kommen die bereits erläuterten, 
starken Schwankungen zwischen Hoch- und Niederdruck sowie dominan- 
tere Trägheitskräfte, reibungsbedingte Kippmomente und hydrodynamische 
Kräfte. Standard Kolbenschuhe werden prinzipiell rotationssymmetrisch ge- 
fertigt und verfügen über ein Hochdruckreservoir und einen Dichtsteg. Prin- 
zipiell bestehen auch weitere konstruktive Lösungen für den Kolbenschuh, 
wie in Abbildung 3.15 dargestellt. Lösungen ohne hydrostatisch entlastete 
Kolbenschuhe kommen aufgrund der Belastbarkeit in typischen Anwendun- 
gen der SAKM nicht vor. Bei den Kolbenschuhkonzepten kommen aufgrund 
ihrer Einfachheit fast ausschließlich die Konzepte rechts oben und links un- 


ten vor. 


D 


(a) Konzepte ohne Kolbenschuh (b) Konzepte mit Kolbenschuh 


Abb. 3.15: Konzepte Kolben(schuh)-Schwenkwiege 


Mehrere Dicht- und Tragstege 


Um bei geringem Bauraum ein möglichst großes Druckfeld und gleichzei- 
tig auch eine ausreichende tragende Fläche zu gewährleisten werden teil- 
weise Kolbenschuhe mit mehreren Stegen gebaut. Prinzipiell verfügen auch 


diese lediglich über einen Dichtsteg. Weitere Stege innerhalb des Dicht- 
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steges werden am Umfang mit mindestens einem Durchgang versehen, um 
die Druckkammern miteinander zu verbinden. Weiter außen liegende Stege 
werden nach demselben Prinzip mit dem Gehäuseraum verbunden und die- 
nen lediglich als Tragsteg zur Reduktion der Flächenlast und zusätzlichen 
hydrodynamischen Anteilen. [23] 


Schräggestellte Kolben 


Analog zum Kontakt Kolbentrommel-Steuerspiegel hat die Schrägstellung 
auch eine anpressende Wirkung auf den Kontakt der Kolbenschuhe. Durch 
die fliehkraftabhängige Zusatzanpressung wird die mit der Drehzahl zuneh- 
mende Hydrodynamik der Kolbenschuhe kompensiert. Speziell für drehzahl- 
variable Anwendungen ist dieses Konzept von Vorteil.[23] 


Konkave oder stufenförmige Dichtstege 


Durch die Abbildung einer konkaven oder stufenförmigen Gestaltung des 
Dichsteges wird der Selbstregeleffekt des Schmierspalts verstärkt. Steigt die 
Anpressung des Kolbenschuhs, sinkt dadurch die Schmierspalthöhe. Dadurch 
verändert sich aber auch der Druckgradientenverlauf über den Dichtsteg hin- 
weg und die Entlastungskraft steigt. Dies hat den Vorteil bei der Betriebszu- 
standsänderung, da die Schmierspalthöhe weniger stark druckabhangig ist. 
Zusätzlich kommt es dadurch bei der Verkippung des Kolbenschuhs zu einer 


lokalen Schmierspaltverengung, dies führt zu einem Gegenmoment. [12] 


Niederhalteprinzipien 


Die Niederhalteprinzipien des Kolbenschuhs können in zwei unterschiedliche 
Kategorien unterteilt werden. Häufig wirkt neben der hydrostatischen Kol- 
benkraft eine Zentralfeder, die sich an der Kolbentrommel abstützt und über 


eine Niederhalteplatte alle Kolbenschuhe an die Schwenkwiege presst. 


70 


3.4 Kolbenschuh-Schwenkwiege 


Alternativ dazu besteht das Konzept des Federtriebwerks, das in verein- 
zelten Einheiten [21] zum Einsatz kommt. Die Federn werden in die Kolben- 
kammer eingebracht und wirken wie die Kolbendruckkraft auf den Trieb- 
werkskolben. Konstruktiv betrachtet ist dies das kostengünstigere Konzept. 
Die Federn müssen allerdings auf die hohe Anzahl an Lastwechseln ausgelegt 


werden. 


3.4.1 Simulation: Kolbenschuh-Schwenkwiege 


Nach ersten analytischen Auslegungsmodellen durch Shute und Turnbull 
[139] bewertete Renius [121] den Kontakt erstmals als hydrodynamisches 
Lagerelement. Dadurch mussten neben hydrostatischen Anteilen auch die 
Hydrodynamik sowie Trägheitskräfte berücksichtigt werden. 

Weitere Untersuchungen von Boeinghoff | 16], H ooke [ 75] und Bräckel- 
mann [26] beschaftigten sich mit detaillierten Validierungen ihrer Berech- 
nungsgrundlagen an unterschiedlichen Versuchstragern und erweiterten so- 
mit die Simulationen. 

Bergade [11] beschäftigt sich umfangreich mit der simulativen und ex- 
perimentellen Analyse an SAKM's und betrachtet hier unter anderem den 
Einfluss von Kerben, an den Gleitflächen des Kolbenschuhs. 

Die Purdue Universität beschäftigt sich im Rahmen von CASPAR [148] 
auch mit dem Kolbenschuh-Schwenkwiegenkontakt. Aktuellere Publikatio- 
nen beschäftigen sich mit der Erweiterung der Simulation zu einer tran- 
sienten TEHD Simulation und mit dem Einfluss d er D eformation a uf die 
Verlustleistung [129]. 

Auch Hashemi beschäftigt sich zeitgleich mit dem Aufbau einer TEHD- 
Simulation mit Leckagemodell zur präzisen Abbildung der Kinematik und 
Tribologie am Kolbenschuh. [60] 
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3.4.2 Forschungsansätze und Patente: Kolbenschuh- 
Schwenkwiege 


Gleitring 


Durch die elliptische Kreisbahn, die bei beim Ausgeschwenken entsteht, sind 
durchgängig Konzepte, wie beispielsweise ein Gleitring, auf dem alle Trieb- 
werkskolben fest verbunden sind, bei standardmäßigen Triebwerkskolben 
nicht möglich. Dennoch besteht die Motivation, den erforderlichen radia- 
len Freiheitsgrad von dem des rotatorischen zu trennen. Vor allem können 
dadurch Effekte wie die Hydrodynamik reduziert, und Fliehkräfte sowie eine 
mangelnde Anpressung auf der Niederdruckseite und während der Kommu- 
tierung, direkt kompensiert werden. Ein Ansatz dafür bietet der Gleitring, 
beschrieben von Deininger [37] und Greiner [58]. Der mit dem Triebwerk mit- 
rotierende Gleitring ermöglicht einen hydrostatischen Schmierfilm, ähnlich 
dem des Kolbentrommel-Steuerspiegels. Unterschieden werden können die 
beiden Patente unter anderem durch die Zuführung des druckbeaufschlag- 
ten Fluids. So wählt Deininger den klassischen Weg durch das Triebwerk 


und Greiner eine Versorgung durch die Schwenkwiege. 


3.4.3 Ansätze zur variablen Entlastung: Kolbenschuh- 
Schwenkwiege 


Drehzahlabhängige Entlastung 


Unterschiedliche Schutzrechte beschäftigen sich mit der drehzahlabhängigen 
Drosselung des Druckniveaus zwischen dem Kolbenschuh und der Schwenk- 
wiege [66] [137]. Die Motivation ist dabei, den zunehmenden hydrodynami- 
schen Kräften entgegenzuwirken. Stangl und Schmelter [137] beschreiben 
beispielsweise einen federzentrierten Kugelgelenkbolzen (Abbildung 3.16 31, 
32), der je nach Drehzahl ausgelenkt wird und dadurch den Öffnungsquer- 
schnitt der zentralen Bohrung (41) reduziert. 
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Abb. 3.16: Variation der druckbeaufschlagten Fläche [137] 


Geregelte Niederhaltekraft 


Mit den Ansätzen aus der geregelten Anpressung der Kolbentrommel können 
auch gleichzeitig die Kolbenschuhe auf die Schwenkwiege gepresst werden. 
Da die hydrodynamischen Effekte an beiden Kontakten unterschiedlich gra- 
vierend sind, muss entsprechend ein Kompromiss gefunden werden. [50] [83] 
[105] 
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Zur Steigerung der Effizienz von hydrostatischen Anwendungen ist ein Ver- 
ständnis über die unterschiedlichsten Einsatzbedingungen grundlegend. In 
den folgenden Abschnitten wir ein spezieller Fokus auf die Arbeitshydrau- 
lik mobiler Anwendungen gelegt. Zusätzlich ergänzt ein Vergleich zu sta- 
tionären Anwendungen die Übersicht relevanter Betriebsbedingungen und 
Lastkollektive. 

Axialkolbenmaschinen werden aufgrund einer betriebssicheren Auslegung 
für hohe Belastungen in ihrem optimalen Betriebsverhalten auf den Bereich 
der Eckleistung ausgelegt [46]. Bei Betriebsbedingungen im Bereich der Eck- 
leistung tritt aufgrund des hohen Leistungsumsatzes (absolut gesehen) auch 
die höchste Verlustleistung auf. Dennoch birgt eine präzisere Auslegung der 
Betriebsbedingungen im Teillastbereich, je nach Zeitanteilen, ein hohes Po- 
tenzial zur Optimierung der SAKM. Maßgeblich für die Optimierung des 
gesamten Betriebsbereiches ist deshalb, zusätzlich zur Verlustleistung, auch 
der zeitliche Anteil am Gesamtkollektiv und die dadurch übertragene Ge- 
samtverlustenergie. In Abbildung 2.18 wird anhand einer Wirkungsgradbe- 
trachtung (über den Druck- und Drehzahlgradienten betrachtet) ersichtlich, 
wie sich der Wirkungsgrad einer Axialkolbenmaschine verhält. Speziell der 
rapide Abfall bei reduzierter Leistung birgt ein hohes Optimierungspotential, 
wobei die absolute Leistungsabgabe berücksichtigt werden muss. 

Eine Pauschalisierung von Lastkollektiven erweist sich bei der Diversität 
an Anwendungen und deren vielseitigen Einsatzbedingungen als sehr schwie- 


rig. Dennoch beschäftigen sich unterschiedliche Veröffentlichungen mit un- 
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terschiedlichen Verallgemeinerungen oder stützen sich auf standardisierte 
Fahrzyklen, wodurch eine eingeschränkte Aussagekraft möglich wird. [17] 
[38] 

Um einen generellen Überblick über Kollektive mobiler Arbeitsmaschinen 
zu erhalten, werden in den folgenden Abschnitten unterschiedliche Anwen- 
dungen betrachtet. Am Beispiel eines Traktors und eines Radladers soll die 
Vorgehensweise näher erläutert und auf dieser Basis auf die Ergebnisse der 
Analyse von Planierern, Holzvollerntern und Teleskoparmstaplern eingegan- 
gen werden. Betrachtet werden im Rahmen dieser Arbeit die Betriebskol- 
lektive der Arbeitshydraulik, abgeleitet aus den Lastkollektiven der mobilen 
Arbeitsmaschinen. Für nähere Informationen dazu wird auf die im Rahmen 
dieser Arbeit entstandene Veröffentlichung von Voos [142] verwiesen. 

Zur Darstellung der Zeitanteile wurde der Betriebsbereich in folgende Ka- 
tegorien unterteilt (Abbildung 4.1). Zu beachten ist, dass nicht explizit ein- 
zelne Betriebspunkte verwendet werden, sondern auch die Bezeichnung wie 
„Eckleistung“ einen Bereich beschreiben. Als Teillastbereich wird der Be- 
reich unterhalb der Eck- und Nennleistung bezeichnet. 


= A: Eckleistung 
= B: Nennleistung 
= C: Druckhalten 
= D: Standby 

= E: Weitere 
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Q 
20% 40% 60% 80% 100% 
Abb. 4.1: Betriebsanteile anhand dem p/Q Diagramm 


4.1 Arbeitshydraulik eines Traktors 


Abb. 4.2: Beispiel Traktor [24] 


Der Agrarsektor mit der Hauptanwendung der Traktoren bildet auch im 
Bereich von Axialkolbenmaschinen im offenen Kreislauf ein Hochstückzahl- 
segment ab, weshalb dieses zuallererst betrachtet wird. Um eine gewisse 
Aussagekraft über das Lastkollektiv von Traktoren zu erlangen, bieten bei- 
spielsweise die Teilkollektive des DLG-Powermix [116] und Betrachtungen 
im Forschungsprojekt TEAM [6] [129] eine sehr gute Grundlage. Kombiniert 
mit Veröffentlichungen zu Kollektivverteilungen [130] [136] können dadurch 
Zeitanteile einzelner Betriebspunkte ermittelt werden. Hinzu kommt, dass 


Traktoren aufgrund des umfangreichen Elektronifizierungsgrades [107], eine 


Ge? 
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ideale Basis für potentielle elektronifizierte Optimierungen der Axialkolben- 
maschine bilden. 
Die Einzelkollektive eines Traktors können laut DLG [42] in folgende Teil- 


bereiche unterteilt werden: 


= Miststreuen 

= Ballenpressen 

= Schwere Transportfahrt bergauf 

= Leichte Transportfahrt in der Ebene 

= Mahen bei 100, 70 und 40% Belastung 
= Kreiseln bei 100, 70 und 40% Belastung 
= Grubbern bei 100 und 60% Belastung 

= Pflügen bei 100 und 60% Belastung 


Basierend auf diesen Einzelkollektiven bietet die DLG auch acht unterschied- 
liche Gesamtzyklen (Abbildung 4.3). Auf Basis des grundsätzlichen Einsatzes 
und einer Punktevergabe bezüglich der Leistungsabgabe in Zugarbeit, Zapf- 
wellenarbeit und hydraulischer Arbeit kann eine Zuordnung für die einzelnen 


Gesamtzyklen ermittelt werden. 


Abb. 4.3: Teilkollektive DLG nach [42] 
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Einen ähnlichen Ansatz bietet die Veröffentlichung von Späth [136]. Im 


Rahmen dieses Forschungsprojektes wurde ein pauschalisiertes Gesamtkol- 


lektiv ermittelt. Die angenommen Einzelkollektive wurden angelehnt an die 
DLG dargestellt. 


Arbeiten mit Frontgerät (z.B. Mulcher) 
Frontladen (Ladezyklus und Verladen) 
Bodenbearbeitung (z.B. Pflügen) 
Holzrücken 

Fahrt mit schwerer Brückenlast 

Fahrt mit Anhänger über Feld 
Transport mit Anhänger 


Transportfahrt mit ausgehobenem Gerät 
Kollektivverteilung Traktor 


E Transport mit Anhänger 

E Arbeiten mit Frontgerät (z.b. Mulcher) 
E Fahrt mit schwerer Brückenlast 

E Fahrt mit Anhänger über Feld 

E Frontladen (Ladezyklus und Verladen) 
E Bodenbearbeitung (z.B. Pflügen) 


E Holzrücken 


E Transportfahrt mit ausgehobenem Gerät 


Abb. 4.4: Kollektiv eines Traktors auf Basis [136] und [42] 


Um die Einzelkollektive der DLG mit den Bewertungen von Späth zu kop- 


peln, werden im Rahmen dieser Arbeit anhand des Punkteschemas der DLG 
(Abbildung .1 und Abbildung .2 im Anhang) vergleichbare Lastfälle bezüg- 
lich des Einflusses auf die Arbeitshydraulik gebündelt (Abbildung 4.5a). So 
werden die Fahrt mit Anhänger über Feld, die Transportfahrt mit Anhänger 


und die Transportfahrt mit ausgehobenem Gerät als Transportfahrt betrach- 


tet. Die Bodenbearbeitung (z.B. Pflügen) und das Holzrücken zählen beide 
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in das Kollektiv Pflügen. Die Fahrt mit schwerer Brückenlast und das Ar- 
beiten mit Frontgerät (z.b. Mulcher) entsprechen Mähen /Kreiselegge 

Dies ermöglicht unter Berücksichtigung vom Projektpartner Bosch Rex- 
roth bereitgestellter Messdaten, die Belastung der AKM je Einzelkollektiv zu 
ermitteln. Mittels der Zeitanteile der Einzelkollektive kann ein Lastkollektiv 
der AKM für eine pauschalisierte Traktor-Arbeitshydraulik ermittelt werden. 
Aufgeteilt ist dies je Druck und Volumenstrom in unterschiedliche Katego- 
rien in Abbildung 4.5b. Deutlich zu erkennen ist, dass die Einheiten über- 
wiegend im Teillastbereich und vorallem in Standbybetrieb betrieben werden 
und ein Betrieb im oberen Leistungsbereich nur relativ kurzzeitig stattfindet. 
Logisch herleiten lässt sich diese Erkenntnis aufgrund der Verwendung von 
Verstelleinheiten. Hierbei entsteht der Effizienzvorteil vor allem bei Anwen- 
dungen, die nicht dauerhaft im hohen Leistungs- bzw. Volumenstromniveau 
betrieben werden. 

Es bestätigt sich am Beispiel des Traktors die Annahme, dass der Teil- 
lastbereich einen hohen Stellenwert in der Optimierung der verstellbaren 


Hydrostaten einnehmen muss. 


Abgeleitetes Traktorkollektiv 


Traktorkollektiv 

(zeitlicher Betriebsdaueranteil) 
E Transportfahrt Eckleistung: 2% 
E Frontlader Nennleistung: 8% 


E Pflügen Druckhalten: 1% 


E Mahen/Kreiselegge Standby: 19% 
Weitere: 18% 


(a) Abgeleitetes Kollektiv (b) Zeitanteile Arbeitshydraulik 


Abb. 4.5: Lastkollektiv Traktor 
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4.2 Arbeitshydraulik eines Radladers 


4.2 Arbeitshydraulik eines Radladers 


Abb. 4.6: Beispiel Radlader [24] 


Ein weiterer häufiger Anwendungsfall von Axialkolbenmaschinen ist die Ar- 
beitshydraulik von Baumaschinen und hier beispielhaft aufgeführt die eines 
mittelgroßen Radladers. Für Radlader sind spezielle Betriebszyklen standar- 
disiert. 


Diese lassen sich folgendermaßen unterteilen: 


= Kurzer Y-Zyklus 

= Langer Y-Zyklus 

= Laden Wand 

= Haufen aufschieben 
= Fullpower 


= Rampe Abschieben 


Auf Basis bestehender Forschungsberichte [17] [38] wurden, äquivalent 
zur Traktoranwendung, Annahmen zum Lastkollektiv getroffen. Anhand vor- 
liegender Messdaten der Einzelkollektive und unter Berücksichtigung der 
Pauschalisierung im Gesamtkollektiv ergeben sich folgende Ableitungen für 
die Zeitanteile der Arbeitshydraulik in Radladern (Abbildung 4.7). Es lässt 
sich auch hier der hohe Zeitanteil im Teillastbereich erkennen. Zu erkennen 
ist, im Vergleich zur Traktoranwendung, eine deutlich höhere Auslastung 
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4 Axialkolbenmaschinen in mobilen Anwendungen 


Radladerkollektiv 

(zeitlicher Betriebsdaueranteil) 
Eckleistung: 6% 
Nennleistung: 19% 


Druckhalten: 4% 
Standby: 29% 
Weitere: 42% 


Abb. 4.7: Zeitanteile Arbeitshydraulik eines Radladers 


der Arbeitshydraulik. Nennenswerte Zeitanteile (25%) werden im Bereich 
der Nennleistung und Eckleistung betrieben. Dennoch ist auch beim Kol- 
lektiv des Radladers der Zeitanteil überwiegend unterhalb der Nennleistung 
verankert. Der Anteil von etwa 6 % in der Eckleistung, bedeutet eine erhöhte 
Anforderung an die Schmierspaltausprägung in den tribologische Kontakten 
gegenüber dem Traktor. 


4.3 Arbeitshydraulik eines Planierers 


Abb. 4.8: Beispiel Planierer 


Ein zusätzliches Beispiel einer Baumaschine ist der Planierer (Grader). Diese 
Maschine soll Anwendungen mit sporadischen Einsätzen und geringer zeit- 


licher Auslastung der Arbeitshydraulik repräsentieren. 
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4.3 Arbeitshydraulik eines Planierers 


Planiererkollektiv 
(zeitlicher Betriebsdaueranteil) 


Eckleistung: 1% 


Nennleistung: 4% 


Druckhalten: 2% 
Standby: 78% 
Weitere: 15% 


Abb. 4.9: Zeitanteile Arbeitshydraulik eines Graders 


Auch die Arbeitsprozesse eines Planierers lassen sich in unterschiedliche 


Standardzyklen unterteilen: 


a Schweres Planieren 

= Feinplanieren 

= Aufreißen (mit dem Heck) 
= Erde Bewegen 

= Straßenwartung 

= Straßenbau 


= Frontplanieren (Dozer) 


Am Beispiel des Betriebs in Europa, wird auch hier wieder ein Gesamt- 
kollektiv angenommen. In Kombination mit vorliegenden Messdaten kann 
wiederum die Auslastung der Arbeitshydraulik abgeleitet werden (Abbildung 
4.9). Wie bereits erwartet, ist der Einsatz im Bereich der Eck- (1%) und 
Nennleistung (4%), im Vergleich zu den Traktoren, nochmals um etwa die 
Hälfte reduziert. Der hauptsächliche Anteil befindet sich im unteren Leis- 
tungsbereich und überwiegend im Standbybetrieb (78%). Die Anwendung 
des Planierers ist dementsprechend sehr markant für die Verwendung von 


verstellbaren Axialkolbenmaschinen. 
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4 Axialkolbenmaschinen in mobilen Anwendungen 


4.4 Arbeitshydraulik eines Holzvollernters 


Abb. 4.10: Beispiel Holzvollernter [24] 


Im Bereich der Land- und Forstmaschinen gilt der Holzvollernter (Harves- 
ter) als eine Anwendung mit einer starken zeitlichen Auslastung der Ar- 
beitshydraulik. Da diese Systeme in der Regel in ihr Einsatzgebiet trans- 
portiert werden und sehr spezifisch für die Holzernte konzipiert sind, wird 
auf die individuelle Darstellung der Einzelkollektive im Rahmen dieser Arbeit 
verzichtet. Prinzipiell kann auf Basis der unterschiedlichen Funktionen der 
Hydraulik das Kollektiv in unterschiedliche Teilkollektive unterteilt werden. 
Dieses Kollektiv bezieht sich auf den Einsatz zur Verjüngung des Forst- 
bestandes. Dies ist, im Gegensatz zu einer flächendeckenden Rodung, mit 
längeren Fahrwegen und höheren Zykluszeiten verbunden. Auffällig bei die- 
sem Kollektiv ist der Betrieb im Druckhaltebetrieb, der 25 % der Gesamtzeit 
entspricht. Der Druckhaltebetrieb, oder auch als High-Standby bezeichnet, 
beschreibt den Betrieb bei hohem Druck aber geringem Volumenstrom. Es 
entstehen trotz geringer Leistungsabgabe ähnlich große Verluste, analog zum 
Betrieb bei Eckleistung. Zusätzlich kommen noch weitere Einflüsse auf die 
tribologischen Kontakte, die im weiteren Verlauf der Arbeit nochmals näher 


betrachtet werden. 
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4.5 Arbeitshydraulik eines Teleskoparmstaplers 


Holzvollernterkollektiv 


(zeitlicher Betriebsdaueranteil) 
Eckleistung: 2% 


Nennleistung: 5% 
Druckhalten: 25% 
Standby: 37% 
Weitere: 31% 


Abb. 4.11: Zeitanteile Arbeitshydraulik eines Harvesters 


4.5 Arbeitshydraulik eines Teleskoparmstaplers 


Abb. 4.12: Beispiel Teleskoparmstapler [24] 


Eine weitere Anwendung, die in unterschiedlichste Sektoren eingeordnet wer- 
den kann und speziell für einen sehr universellen Einsatz realisiert wurde, ist 
der Teleskoparmstapler (Telehandler). 

Auch hier wurden auf Basis unterschiedlicher Forschungsarbeiten [76], 
[127] und erfoderlichen Annahmen die Lastkollektive in Einzelkollektive un- 
terteilt: 


a Schüttgut verladen 
= Leichte Transportfahrt 


= Futter verteilen 
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4 Axialkolbenmaschinen in mobilen Anwendungen 


a Schwere Transportfahrt 
= Stroh/Heu 

= Strassenfahrt leer 

= Leerlauf 

= Rampe abschieben 

= Erdarbeiten 


= Lasten versetzen 


Die Betrachtung des Teleskoparmstaplers unterscheidet sich im oberen 
Leistungsbereich nicht wesentlich von weiteren Anwendungen. Unterschie- 
de sieht man aber auch hier in den Zeitanteilen im Standbybetrieb. Dem- 
entsprechend wird diese Anwendung vermehrt im mittleren Leistungsbereich 
betrieben, verglichen zu vorherigen Anwendungen. Dies wird in den Kollek- 


tiven als “Weitere” bezeichnet. 


Telehandlerkollektiv 
(zeitlicher Betriebsdaueranteil) 
Eckleistung: 2% 


Nennleistung: 8% 


Druckhalten: 2% 
Standby: 65% 
Weitere: 23% 


Abb. 4.13: Zeitanteile Arbeitshydraulik eines Teleskoparmstaplers 


4.6 Gesamtbetrachtung der 
Anwendungskollektive 


Trotz unterschiedlichster Anwendungen aus mehreren Marktsegementen mo- 
biler Arbeitsmaschinen ist bei allen betrachteten Beispielen ein hoher Zeit- 


anteil im Teillastbereich (unterhalb der Nennleistung) bis hin zum Stand- 
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4.6 Gesamtbetrachtung der Anwendungskollektive 


bybetrieb zu erkennen. Das gilt sowohl für sehr Spezialmaschinen, als auch 
universell einsetzbarer Geräte. Bezogen auf die Arbeitshydraulik kann man 
die Anwednungen nach der Auslastung trennen, in Systeme mit einem ver- 
meintlich hohen Anteil der Arbeitshydraulik und solchen mit geringem Ein- 
satz. Dies führt selbstverständlich zu einer Verschiebung des Kollektivs. Den- 
noch liegt auch bei Anwendungen wie dem Holzvollernter nur ein geringer 
Zeitanteil im oberen Leistungsbereich vor. Sicherlich gibt es weitere Anwen- 
dungen, die auch eine deutlich höhere Auslastung der Axialkolbenmaschine 
verursachen. Anhand der Stückzahlträger wie dem Traktor und dem Radla- 
der lässt sich zeigen, dass Optimierungen der Schmierspaltausprägung über 
den gesamten Betriebsbereich eine hohe Bedeutung in der ganzheitlichen 


Optimierung von Axialkolbenmaschinen haben. 
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5 Ansätze zur Regelung der 
Schmierfilmausprägung 


Axialkolbenmaschinen bestehen in heutigen Seriensystemen aus einer über 
Jahrzehnte ausgereiften Mechanik, die zunehmend durch elektronische Re- 
gelventile zur Volumenstromverstellung angesteuert werden. Dieser Trend 
und dadurch entstehende, neuartige Regelansätze sollen im Rahmen die- 
ser Arbeit unter Betrachtung der tribologischen Kontakte untersucht wer- 
den. Wie bereits im Stand der Forschung Kapitel 3.2.4, Kapitel 3.3.4, Ka- 
pitel 3.4.3 erläutert, birgt der Ansatz der bedarfsangepassten Beeinflussung 
tribologischer Kontakte ein hohes Potenzial, leitungslimitierenden Effekten 
entgegenzuwirken und die Effizienz der Komponenten zu steigern. 

Die wissenschaftliche Frage, die sich daraus ableitet, lautet: 

“Wie kann durch elektronische Regelansätze das Verhalten in den 
tribologischen Kontaktstellen einer Schrägscheiben- Axialkolbenma- 
schine positiv beeinflusst werden?“ 

Die Beeinflussung des Tribokontaktes auf Basis einer elektronischen Rege- 
lung kann prinzipiell in zwei unterschiedliche Kategorien unterteilt werden. 
Einerseits kann die Anpressung, die auf den tribologischen Kontakt belas- 
tend wirkt, beeinflusst werden, andererseits kann die Kompensation der Be- 


lastung, also die entlastenden Kräfte, beeinflusst werden. 


5.1 Bedarfsangepasste Belastung 


Um eine bedarfsangepasste Belastung zu erreichen, ist es naheliegend, die 


vorliegenden anpressenden Kräfte auf die Mindestanforderung zu reduzieren. 
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5 Ansätze zur Regelung der Schmierfilmausprägung 


Dadurch entsteht ein Potential einer variabel einstellbaren Anpressung zwi- 
schen der Mindestanforderung und einer maximal zulässigen Anpresskraft. 
Der Vorteil bestehender und erarbeiteter Konzepte aus diesem Bereich ist, 
dass prinzipiell Einschränkungen der Saugfähigkeit, wie beispielsweise die 
Querschnittsverengung am Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt, reduziert 
werden. Die Zusatzkräfte können an einer anderen Stelle aufgebracht wer- 
den. Nachteilig ist, dass diese Konzepte in der Regel lediglich die Problema- 
tik der mittleren Schmierspalthöhe kompensieren. Probleme bezüglich dem 
Verkippen oder der Pulsation des Schmierfilms können dadurch meist nicht 


beeinflusst werden und werden teilweise sogar verstärkt. 


5.2 Bedarfsangepasste Entlastung 


Die bedarfsangepasste Entlastung entspricht der umgekehrten Vorgehens- 
weise. Hier werden die kompensierenden Kräfte der tribologischen Kontakt- 
stellen so weit reduziert, dass die maximal erforderliche Anpressung gewähr- 
leistet ist. Die je nach Betriebspunkt entstehende Unterkompensation kann 
nun durch eine zusätzliche, variabel realisierbare Entlastungskraft umgesetzt 
werden. Neben einer verbesserten Ausregelung der mittleren Schmierspalt- 
höhe lassen sich durch dieses Konzept Verkippungen weitestgehend aus- 
gleichen. Ansätze zur Reduktion pulsationsbedingter Schwankungen lassen 
sich in dieses Konzept elektronisch integrieren oder mit geometrischen Op- 
timierungen kombinieren. Zwar lassen sich durch diesen Ansatz sauglimi- 
terende Nierenverengungen nicht reduzieren, doch ist dieses Konzept mit 
alternativen Ansätzen zur Steigerung der Sauggrenzdrehzahl kombinierbar; 
beispielsweise durch die Kombination mit den schräggestellten Nieren in 
der Kolbentrommel aus Kapitel 3.2. Es könnte drehrichtungsabhängig die 
Grenzdrehzahl deutlich gesteigert werden und die entstehenden Kippmo- 
mente durch die druckbeaufschlagten Taschen mitkompensiert werden. Die 


Richtungsänderung des Volumenstroms für die vier Quadrantenfähigkeit der 
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5.2 Bedarfsangepasste Entlastung 


Einheit wäre durch das Schwenken zu negativen Schwenkwinkeln weiterhin 


ohne weitere Einschränkungen möglich. 


Betrachteter Lösungsansatz zur Ausregelung der 
Schmierfilmausprägung 


Aufgrund der vielversprechenden Potentiale des Konzeptes wurde entschie- 
den, die bedarfsangepasste Entlastung nach einem Konzept zu verfolgen, 
was im Folgenden beschrieben wird. 

Eine Variation der Entlastung lässt sich prinzipiell durch die Beeinflussung 
der druckbeaufschlagten Flächen bzw. des Druckniveaus selbst realisieren. 
Die Versorgung der Zusatzentlastung erfolgt über eine Ventiltechnik im Zu- 
lauf der druckbeaufschlagten Flächen. Die Druckquelle wird im dargestell- 
ten Konzept aus dem mit Hochdruck beaufschlagten Strömungskanal ver- 
sorgt. Die Umsetzung der elektronischen Beeinflussung des Druckniveaus er- 
folgt mittels proportional gesteuerten Wegeventilen. Eine Umsetzung mittels 
hochdynamischer Ventile muss aufgrund der begrenzten Robustheit bei der 
erforderlichen Dynamik und Präzision ausgeschlossen werden.Von Sensorik 
zur Schmierspaltermittlung wird im Zielsystem abgesehen, da dies als nicht 
wirtschaftlich und nicht ausreichend robust bewertet wird. Anstelle dessen 
wird das Konzept einer kennfeldbasierten Regelung des Druckniveaus reali- 
siert. Dieses Kennfeld kann zielführend über eine entsprechende Simulation 
ermittelt werden, wobei eine Ermittlung am Prüfstand (Design of Experi- 
ments DoE) nach adäquater Vorauslegung alternativ vorstellbar wäre. Die 
Umsetzung des Systems auf der Zielanwendung soll mittels der Abbildung 
von Kennfeldern auf dem Pumpensteuergerät der elektronifizierten Einheit 
umgesetzt werden. 

Der potentielle Mehrwert dieses Konzeptes ist relativ vielschichtig. Be- 
züglich des Leistungsbereichs können dadurch höhere Drücke sowie höhere 
Drehzahlen erreicht werden. Auch geringe Drehzahlen bis zum Stillstand 


unter Last sind dadurch möglich. Der Bertieb in allen vier Betriebsquadran- 
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5 Ansätze zur Regelung der Schmierfilmausprägung 


ten kann dadurch ausgeregelt werden und ist somit ohne Einschränkungen 
an den tribologischen Kontakten möglich. Bei der Optimierung des Wir- 
kungsgrades kann so neben spezifischen Betriebspunkten auch speziell der 
Teillastbereich verbessert werden. Zusätzlich lassen sich Ungenauigkeiten 
aufgrund von Hysteresen im Stelldruck sowie reduzierte Dynamiken bzw. 
Instabilitäten durch die Beeinflussung der Reibung im Stellsystem verbes- 


sern. 
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6 Konzept der kennfeldbasierten 
Regelung 


Unter einer kennfeldbasierten Regelung wird eine Druckregelung verstanden, 
die auf Basis hinterlegter Solldrücke Druckkammern im Schmierspalt ansteu- 
ert. Diese können sowohl außerhalb der im Seriensystem belastenden Flächen 
liegen, als auch bereits bestehende Druckkammern sein. Wie bereits erläu- 
tert, wurden sowohl Ansätze einer betriebspunktspezifischen Steuerung mit- 
tels Proportionalventilen, als auch eine hochdynamische drehwinkelspezifi- 
sche Ansteuerung mittels schnellschaltenden Logikventilen angedacht. Zwei- 
teres musste allerdings aus wirtschaftlichen Gründen ausgeschlossen werden. 
Genaueres hierzu sei aus den studentischen Arbeiten von Ross [126] und 
Klemm [88] zu entnehmen, die im Rahmen dieses Arbeit entstanden sind. 
In den anschließenden Teilabschnitten werden die Lösungsansätze der ein- 
zelnen tribologischen Kontakte nochmals näher erläutert und auf die einzel- 


nen Optimierungsziele kontaktspezifisch eingegangen. 


6.1 Kennfeldbasierte Regelung 


Unter der Randbedingung, drehwinkelspezifische Entlastungsschwankungen 
nicht auszuregeln, und den Ergebnissen aus [88], kann zur Regelung der Ta- 
schendrücke auf handelsübliche Proportionalventile zurückgegriffen werden. 

Um das Niveau in den Druckkammern regulieren zu können, wird eine 
untergeordnete Druckregelung verwendet. Abhängig von den Betriebsbe- 
dingungen (Druck, Drehzahl, Schwenkwinkel, Viskosität(über Temperatur)) 
und dem aus einem Kennfeld resultierenden Sollwert kann der Druck in 
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6 Konzept der kennfeldbasierten Regelung 


Kennfeld 
(p, n, a, n(T)) 


Störgröße 
(Leckage 
Dichtsteg) 


Vorsteuerung Vorsteuerung 


(Taschendruck) 


Regelabweichung 


Taschendruck 


Sollwert 
Taschendruck 
(Führungsgröße) 


Regelstrecke 
(hydraulisch) 


Stelleinrichtung 
(Ventil) 


Messeinrichtung 
Istwert 
Taschendruck 


Abb. 6.1: Grundlegende Regelung der bedarfsangepassten Entlastung 


der Tasche ausgeregelt werden. Der vollständig geschlossener Regelkreis der 
Spalthöhe würde zielführend eine Sensorik im Schmierspalt selbst bedingen. 

Zur Ermittlung des tatsächlichen Schmierspaltes wurde aus Forschungs- 
zwecken eine Spaltsensorik im Versuchsträger vorgesehen. Diese kann mit- 
tels unterschiedlicher Messprinzipien abgebildet werden. Ein Lösungsansatz 
ist die Ölwiderstandsmessung [87]. Eine Alternative dazu bietet das Mess- 
prinzip mit induktiven Wirbelstromsensoren [71]. Da Wirbelstromsensoren 
über einen breiteren Messbereich verfügen und gleichzeitig serienmäßig zur 
Verfügung stehen, wurden diese im Rahmen dieser Arbeit verwendet. 

Das Zielsystem basiert auf der bereits beschriebenen kennfeldbasierten 
Regelung, wie in Abbildung 6.1 dargestellt. 

Da auf die drehwinkelspezifische Ausregelung der Schmierspalthöhe ver- 
zichtet wird, ist keine weitere Dimension des Kennfelds erforderlich. Das 
System wird dadurch auf ein mittleres Schmierspaltniveau eingeregelt. Für 
hochdynamische Effekte wird auf mechanisch-geometrische Optimierungen 
hingewiesen, die an einzelnen Kontakten mitbetrachtet wurden. Im Rahmen 
dieser Forschungsarbeit wurden diese durch Göttert [56] und Hirsch [74] 
näher beschrieben. 
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6.2 Konzept Kolbentrommel-Steuerspiegel 


6.2 Konzept Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Am Kontakt Kolbentrommel-Steuerspiegel ergibt sich das Entlastungsfeld 
aufgrund der Volumenstromführung prinzipbedingt. Ziel ist es diese Entlast- 
ung so zu optimieren, dass ein gleichbleibender Schmierspalt vorliegt. Eine 
Anpassung des Druckniveaus der regulären Schmierspaltquelle wäre nicht 
zielführend. Deshalb werden bei diesem Ansatz zusätzliche Reservoirs vor- 
gesehen, die in den Schmierspalt eingebracht werden (Abbildung 6.2). Die 
Ausprägung der Lauffläche in radialer Richtung sollte zu r Einbringung der 
zusätzlichen Druckkammern im Steuerspiegel vorgesehen werden, versorgt 


über Proportionalventile aus dem Hochdruck das Systems. 


d 


Abb. 6.2: Zusatzfelder Kolbentrommel-Steuerspiegel in radialer Richtung 


Reese 


Die Ausprägung des Schmierspaltes ist an dieser Kontaktstelle maßgeblich 
von der Stegbreite, die die beiden Steuerspiegeldurchführungen von dem um- 
liegenden Gehäuseraum trennt, definiert. Bei Anwendungen mit reiner Pum- 
pen- oder Motorfunktion werden deshalb unterschiedliche Stegbreiten um- 
gesetzt. Um einen Spielraum für die Zusatzregelung zu ermöglichen, soll in 
diesem Ansatz die Stegbreite reduziert werden. Dies senkt den Grad der Ent- 
lastung. Die nun zusätzliche Entlastung kann durch die regelbaren Druck- 
kammern optimal eingestellt werden. Dementsprechend kann die bisher rein 
geometrisch bedingte Schmierspaltausprägung geregelt werden. 

Eine Ausregelung der mittleren Schmierspalthöhe bei gleichzeitiger flexi- 
bler Kompensation der Verkippung der Kolbentrommel bedingt ein Konzept 
mit mehreren Druckkammern. Vorzugsweise werden für die weitere Betrach- 


tung aufgrund der statischen Bestimmtheit drei Felder realisiert. Die Posi- 
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6 Konzept der kennfeldbasierten Regelung 


Betriebspunkt i 
i 
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Abb. 6.3: Schaltplan geregelte Entlastung Kolbentrommel 


tionierung der Felder orientiert sich an der Richtung der Verkippung und un- 
ter mehrer Simulationsiterationen. Unter Betrachtung der Serientauglichkeit 
des Systems kann die Summe der individuell regelbaren Kammern wahlweise 
reduziert werden. Eine Umsetzung mit drei individuell einstellbaren Druck- 
kammern, wie es anschließend auch am Prüfstand umgesetzt wurde, ist in 
Abbildung 6.3 dargestellt. Bei der Gestaltung der Geometrie wurden die 
Fertigbarkeit, die Realisierung möglichst geringer Verluste und eine ausrei- 
chende Dimensionierung berücksichtigt. 

Für weitere Informationen wird auf die Veröffentlichungen [67] [69] ver- 


wiesen. 


Mechanische Ansätze Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Zum Ausgleich der Entlastungspulsation wurden unterschiedliche Ansätze 
angedacht, die vorerst nicht im Zielsystem umgesetzt wurden, da der Fokus 
der Arbeit auf den elektronisch geregelten Ansätzen liegt. Für eine konkrete- 
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6.3 Konzept Schwenklagerung 


re Darstellung wird hier auf das Kapitel 3.2 und die studentischen Arbeiten 
von [56] [74] [112] , die im Rahmen dieser Arbeit entstanden sind, verwiesen. 


6.3 Konzept Schwenklagerung 


Wie bereits erläutert, ist das Schwenklager nicht zwingend für Problemstel- 
lungen bezüglich einem Multiquadrantenbetrieb oder Schmierfilmausprägun- 
gen bei hohen Relativgeschwindigkeiten relevant. Ziel ist es hier primär, die 
Dynamik des Stellsystems zu erhöhen und zusätzlich die Stabilität und die 
Präzision des Stellsystems positiv zu beeinflussen. E ine Wirkungsgradstei- 
gerung durch Reduktion der volumetrischen Verluste wäre wünschenswert. 

Der Ansatz zur Realisierung dieser Anforderungen ist auch für diese Kon- 
taktstelle ein variabel einstellbares Entlastungsniveau, um dadurch situa- 
tionsbedingt die Reibung in der Schwenklagerung zu erhöhen bzw. zu re- 
duzieren. Die grundlegende Unterscheidung während des Betriebs ist, ob 
eine Verstellung des Schwenkwinkels erwünscht ist oder nicht. Auch hier 
soll das Prinzip umgesetzt werden, mit einer reduzierten Entlastung, die bei 
Bedarf durch Anhebung der Drücke in den druckbeaufschlagten Kammern 
erhöht wird. Als Druckkammern können beispielsweise die bereits vorhan- 
den Druckkammern verwendet werden. Hilfreich ist eine Versorgung mittels 
Hochdruck durch das Gehäuse. In Abbildung 6.4 ist der prinzipielle Aufbau 
des Konzeptes dargestellt. 

Ziel an diesem tribologischen Kontakt ist es also, die Entlastung im stati- 
schen Zustand weitestgehend zu reduzieren, ohne kritische Flächenpressun- 
gen und dadurch erhöhten Verschleiß zu verursachen. Anhand dieses An- 
satzes können Instabilitäten im Stellsystem umfangreich gedämpft und die 
volumetrischen Verluste des Schwenklagers, die einen relevanten Einfluss 
auf den Gesamtwirkungsgrad haben, reduziert werden. Andererseits kann 
dadurch bei Bedarf eines Schwenkvorgangs die Entlastung erhöht werden, 


wodurch die Reibung reduziert wird und hohe Schwenkdynamiken und eine 
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Abb. 6.4: Schaltplan geregelte Entlastung Schwenklagerung 


Erreichung des gewünschten Schwenkwinkels ohne überhöhte Stelldruckhys- 
terese realisiert werden. 

Zur Umsetzung des Entlastungsaufbaus für den Schwenkvorgang stellt 
sich die grundlegende Frage der zulässigen Reaktionszeit des Systems. Be- 
inhaltet der Regelkreis ein vergleichbar träges Regelglied, wie beispielsweise 
in mobilen Anwendungen den Maschinenbediener, ist es naheliegend, den 
Druck in den Taschen reaktiv nach Erfassung des Schwenkbedarfs aufzu- 
bauen. Auch für automatisierte Assistenzfunktionen wird das System als 
ausreichend dynamisch betrachtet. Es muss jedoch bedacht werden, dass 
Kollektivzustände mit hochdynamischen Druckaufbaugeschwindigkeiten, die 
eine agile Änderung des Schwenkwinkels erfordern, berücksichtigt werden 
müssen. Orientiert wurde sich diesbezüglich an Anforderungen wie sie beim 
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Projektpartner Bosch Rexroth zur Auslegung an SAKM's gestellt werden. In 
stationären Anwendungen, wie beispielsweise Spritzguss oder Werkzeugma- 
schinen, ist eine hohe Dynamik zwingend erforderlich. Ein Ansatz um diese 
Anforderungen auch erfüllen zu können, wäre sofern das reaktive System 
die erforderliche Dynamik nicht erreicht, die Realisierung eines prädiktiven 
Druckaufbaus. Bei wiederholenden Betriebszyklen könnte durch die Einbin- 
dung selbstlernender Regelkreise, beispielsweise durch künstliche neuronale 


Netze, eine prädiktive Regelung optimiert werden. 


Mechanische Ansätze Schwenklagerung 


Auch am tribologischen Kontakt der Schwenklagerung sind Ansätze einer 
rein mechanisch-geometrischen Optimierung möglich. Neben der Reduzie- 
rung der Flächenpressung durch eine Modifikation der Druckkammern kön- 
nen auch hier betriebspunktspezifische O ptimierungen, beispielsweise durch 
eine Anpassung des Entlastungsfeldes je nach Schwenkwinkel, umgesetzt 
werden. Für nahere Informationen wird auf das im Rahmen dieser Arbeit 


entstandene Patent [66] und Rohm [125] verwiesen. 


6.4 Konzept Kolbenschuh-Schwenkwiege 


Die Kontaktstelle Kolbenschuh-Schwenkwiege hat einen Haupteinfluss auf 
die Verluste des Systems und auch die Kolbenschuhe ertragen nur eine be- 
grenzte Leistungssteigerung bzw. Erweiterung des Betriebsbereichs in Rich- 
tung Multiquadrantenfahigkeit. Die Regelung des Kontakts der Kolbenschu- 
he zur Laufflache au f de r Sc hwenkwiege er weist si ch al lerdings al s deut- 
lich komplexer als die beiden vorab beschrieben Kontaktstellen. Grund fiir 
die komplexere Umsetzung einer bedarfsangepassten Regelung des Schmier- 
spalts ist, dass keine der beiden Kontaktstellen statisch am Gehäuse oder 
der Anschlussplatte fixiert ist und dadurch d ie A ktorik d er Regelung ent- 


weder im rotierenden Triebwerk oder in der schwenkbaren Schwenkwiege 
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platziert werden muss. Eine Anordnung der Aktorik in der Schwenkwiege 
erweist sich, aufgrund des eingeschränkten rotatorischen Freiheitsgrades des 
Schwenkwinkels, als zielführend. Anstelle einer kontinuierlich durchgängigen 
Gegenfläche sind die einzelnen Kolbenschuhe voneinander getrennt und je 
nach Schwenkwinkel entstehen unterschiedlich große Zwischenräume. Da 
die Laufbahn der Kolbenschuhe bei Abweichung aus der Neutralstellung der 
Schwenkwiege elliptisch ausgeprägt ist, ist eine radiale Bewegung der Kol- 
benschuhe zueinander zwangsläufig vorhanden. 

Bei der realiserten Umsetzung handelt es sich um einen Lösungsansatz, 
der die radiale und rotatorische Relativbewegung voneinander trennt. Es wird 
zur bedarfsangepassten Entlastung eine mit dem Triebwerk mitrotierende 
Gleitscheibe (Abbildung6.5) zwischen den Kolbenschuhen und der Gleitflä- 
che der Schwenkwiege eingebracht. Die Schwenkwiege wird entsprechend so 
modifiziert, dass vergleichbar zum Steuerspiegel zwei nierenförmige druckbe- 
aufschlagbare Kammern ( 26 und 36 Abbildung 6.6) abgebildet sind, die mit 
einer entsprechenden Umsteuerungsauslegung umgesetzt werden. Gleichzei- 
tig wird die Gleitscheibe so modifiziert, dass sich auch hier entsprechend zu 
den Kolbenschuhen zwischen Gleitscheibe und Schwenkwiege ein Druckfeld 
abbilden kann. Die Versorgung der Druckkammer unter den Kolbenschuhen 
für die Radialbewegung kann nun wahlweise seitens der Gleitscheibe oder 


des Triebwerks aufgebracht werden. 
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Gleitscheibe 


Abb. 6.5: Gleitscheibenkonzept Kolbenschuh-Schwenkwiege 


Abb. 6.6: Fluidzufuhr Gleitscheibenkonzept [68] 


Diese Schmierspaltausprägung wird dementsprechend kennfeldgeregelt 
über Proportionalventile und Drucksensoren umgesetzt. Bei wechselnder 
druckbeaufschlagter Seite ist eine Umsetzung mit zwei Druckkammern er- 
forderlich. Sofern lediglich eine Seite mit Druck beaufschlagt wird, kann die 


Kontaktstelle mit lediglich einer geregelten Tasche umgesetzt werden. In 
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Abb. 6.7: Schaltplan geregelte Entlastung Gleitscheibe 


Abbildung 6.7 ist das Konzept mit zwei individuellen Regelkreisen abgebil- 
det. 
Näheres zum Konzept der geregelten Gleitscheibe kann der Veröffentli- 


chung [68] entnommen werden. 


Mechanische Ansätze Kolbenschuh-Schwenkwiege 


Mechanische Lösungen zur Optimierung der Kolbenschuhe, die über aktu- 
elle Serienlösungen hinaus gehen, erweisen sich aufgrund der geringen Flä- 
che der Kolbenschuhe als schwierig. Dennoch wäre eine Modifikation des 
Druckabbaus über den Dichtsteg, mittels einer modifizierten Oberflächen- 
strukturierung oder -form, möglich. Diese Ansätze wurde im Rahmen dieses 


Arbeit nicht weiter verfolgt. 
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bedarfsangepassten Entlastung 


Im folgenden Kapitel werden die Simulationen beschrieben, die dieser Arbeit 
zugrunde liegen. Neben den allgemein gültigen Gleichungen, wie auch der 
Herleitung der Reynolds-Gleichung, werden in den weiteren Unterkapiteln die 
Simulationen der Kontakte Kolbentrommel-Steuerspiegel und Schwenklage- 
rungen erläutert. Am Beispiel von Kolbentrommel-Steuerspiegel werden die 
Kennfelder zur Regelung der Taschendrücke simulativ ermittelt. Neben der 
eigentlichen Ausregelung des Schmierspaltes ist die Dynamik des Systems 


hoch relevant, welche im letzten Unterkapitel betrachtet wird. 


7.1 Betriebspunkte zur Validierung der 
Simulation 


Zur Validierung der Simulation werden Betriebspunkte definiert, die in Ta- 
belle 7.1 aufgelistet sind. Entweder handelt es sich bei diesen um Extrems- 
tellen für unterschiedliche physikalische Effekte oder sie sind typisch für den 
Betrieb der Axialkolbenmaschine. Betrachtungen und Bewertungen in die- 
sem und in Kapitel 8 basieren auf einer Betrachtung dieser Betriebspunkte. 
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Betriebspkt. | Betriebsart | Druck | Drehzahl | Winkel 
1 Pumpe 80% 60% 100% 
2 Pumpe 80% 60% 25% 
3 Pumpe 80% 60% 10% 
4 Pumpe 80% 70% 80% 
5 Pumpe 10% 100% 100% 
6 Pumpe 100% 20% 100% 
7 Pumpe 100% 100% 10% 
8 Pumpe 100% 100% 100% 
9 Pumpe 100% 150% 100% 
10 Pumpe 150% 100% 100% 
11 Motor 100% 10% -100% 
12 Motor 100% 100% -100% 


Tabelle 7.1: Relevante Betriebspunkte 
Es werden hauptsächlich Betriebspunkte bei erhöhten Drücken oder Dreh- 


zahlen betrachtet da lediglich hier die Relevanz der hydrodynamischen oder 


hydrostatischen Kräfte zum tragen kommt. 
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Abb. 7.1: Relevante Betriebspunkte im p/Q Diagramm 


7.2 Berechnungsgrundlage 


Die erarbeitete Simulation besteht aus unterschiedlichen Bausteinen, die in 
Summe die Elasto-Hydrodynamische-Simulation beschreiben. Diese werden 
in den folgenden Unterkapiteln beschrieben. Abschließend folgt eine Gesamt- 


übersicht über die Gesamtstruktur des Modells. 


Reynoldsgleichung und Diskretisierung 


Für einzelne Kontaktstellen wird die Reynolds-Gleichung 2.11 in Polarkoor- 


dinaten transformiert. 


d a Op 10 3 Op 
Ga EE H E 


(7.1) 
= n- E (h(ul + w)) + - (h(u} + u9)) + ark) 


Bei einer rein statischen Betrachtung und einer konstanten Spalthöhe 
entfällt der dynamische Anteil, wobei diese Betrachtung lediglich für eine 


grobe Vorauslegung zu empfehlen ist. 
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d ( 2) 1 Odin 
Or r Or r 002 


Die für die Berechnung erforderlichen Randbedingungen der Drücke, von 


=0 (7.2) 


denen generell ausgegangen wird, sind: 


a Der Druck an den Rändern des Schmierspaltes entspricht den dort 
vorherrschenden Systemdrücken (Hochdruck/ Saugdruck/ Gehäuse- 
druck) 


= Der Kavitationsdruck wird nicht unterschritten 


Zur numerischen Lösung der Gleichung 7.1 wird der Ansatz der Finite- 
Differenzen-Methode (FDM) angewendet. Dadurch lassen sich die Differen- 
tialgleichungen in ein System linearer algebraischer Gleichungen überführen. 
Anhand der Vorwärts- und Rückwärtsdifferenzen können die Druckterme an- 


genähert werden. 


3 3 3 3 3 
Tis Ko Tij Kë Fr GR Kë + hi j+1 
itl j Ar? SS Ar? A0? r, 
iJ 


ete. h3. h3. 
i ’ ‚+1 ; 
+ Pi-1,5 ( aih) + Pi j+ E ) + Pi j-1 E ) 
1,3 Hä 


u RK: SE Oh 
= 120 (55507 tr), 


(7.3) 


Aufgrund der Übersichtlichkeit werden die einzelnen Terme folgenderma- 
Ben abstrahiert, wobei | der betrachteten Koordinate entspricht, - dem Punkt 
davor/darunter und + dem Punkt danach/darüber: 


3 
Toi KA. (7.4) 


Ar? 


a, = 
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r; ha n 
a= Ta (7.5) 
o Tij hi; Frag WEE hi + he a (7.6) 
Se Ar? EE l 
iJ 
h3. 
i, j+1 
ar = Ager (7.7) 
IER 
= UJ 
"TT Age, ES 
ij 
s 10 Oh 
ba = 12n | =—(r?h =) 7.9 
S dE Steet, SE? 


Vereinfacht ergibt sich dann folgende Form der diskretisierten Differenti- 


algleichung in vereinfachter Darstellung: 


Pii, j+ T Pijal +Pi-1,50-| + Pi,j+1@+ (7.10) 


"pg = bo 
Anhand der Gleichung lässt sich für den gesamten tribologischen Kontakt 
nun das Gleichungssystem entsprechend der Reynolds-Gleichung erstellen 
(Abbildung 7.11. Das Gleichungssystem hat die Struktur Sp = ba mit der 


Geometriematrix S, der Lösung der lokalen Drücke p und den Randbedin- 


gungen beziehungsweise den Couette- und Quetschtermen be. 
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(7.11) 


Der Druckaufbau in den einzelnen Kolbenräumen definiert sich maßgeb- 


lich durch die Betriebsbedingungen sowie der geometrischen Gestaltung der 


Totvolumina und des Umsteuerbereiches. Anhand eines Modells von Bosch 


Rexroth, welches haupsächlich auf Druckaufbau und Blendengleichungen ba- 


siert, wird dies vorab bestimmt. Folgendes Beispiel stellt den Druckaufbau 


dar. 
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Abb. 7.2: Verlauf des Kolbendrucks bei unbegrenzter Hochdruckkapazitat 


Piezzoviskositat 


Die Viskositat des Fluids hat einen groBen Einfluss auf den Druckabbau- 
verlauf im Schmierspalt. Aufgrund dessen wird zur Abbildung des Druck- 
Viskositats-Verhaltens das Roelandsgesetz [159] als Erweiterung des Barus- 
gesetzes angewendet.’ entspricht der Viskosität bei Atmosphärendruck. 


n= noelln(o)+9.67)((L+5.1-10-°p)*—1) (7.12) 


Die Konstanten werden, wie in Wiegert [149] erarbeitet, festgelegt und 
mittels Messergebnissen des Fluids abgeglichen. z, = 0.6 zeigt eine sehr 
gute Übereinstimmung mit den vorliegenden Daten. 

Aufgrund des Drucks im Exponenten der Viskosität lässt sich das ge- 
samte Gleichungssystem der Reynolds-Gleichung lediglich iterativ lösen. Zur 
Reduktion der iterativen Lösung und dadurch einer Laufzeitverbesserung der 
Simulation, wird die Gleichung durch ein Potenzgesetz, wie in Zhu [159], 
und der Least-Square-Methode mit den Parametern nz, und 9, angenähert. 


n= M+ Opp)”: (7.13) 


Durch einsetzen in die Reynolds-Gleichung ergibt sich: 
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d ( rh? >) Pe. ð ( h? 2 
Or \m(1+ 0,p)” Or r 80 \ (1 ++ 6,p)" 00 (7.14) 


Mithilfe der Substitutionsvariable q kann die Viskositätsabhängigkeit in 


gleicher Form wie in Gleichung 7.1 dargestellt werden. 


Op= (1+9,p)"rög (7.15) 


Dadurch ergibt sich die substituierte Reynolds-Gleichung: 


? BECH + u (1952) = 12m (Serie ECH (7.16) 
Zusätzlich wurde als Geschwindigkeit die Winkelgeschwindigkeit (w) 
der Kolbentrommel eingesetzt. Integriert man nun die Gleichung 7.15 
ergibt sich: 
1 1 = 
e (0p: p) — (1+ 0pPaen)) +C (7.17) 


"Ten; 6, 


q 


p => + * (au — mr) = (q- a + dE We ) (7.18) 


p p 


Die Integrationskonstante C kann prinzipiell beliebig gewählt werden. Auf- 
grund der rechentechnischen Umsetzung wird q(pcen) = 0 gesetzt. 

Unter Berücksichtigung der druckabhängigen Viskosität verändert sich die 
diskretisierte Reynolds-Gleichung in: 


ena Ha F Garg @-| Fi M4 (7.19) 


tdi 53-14 = b 
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Mehrkörpersimulation 


Die maßgebliche Herausforderung der simulativen Abbildung ist es, diese 
zeiteffizient zu gestalten und dennoch in ausreichendem Rahmen kinemati- 
sche/dynamische Effekte abzubilden. Diese erfordern eine gewisse Laufzeit 
bis sich die tatsächlichen Kräftegleichgewichte einstellen. Dennoch ist die 
Simulation dafür ausgelegt, den kompletten Einsatzbereich der Axialkolben- 
maschine, bei gleichzeitiger iterativer Optimierung des Druckniveaus in den 
Entlastungstaschen, zu simulieren. 

Auf Basis einer Mehrkörpersimulation werden die Effekte der Verkippung 
und die der Kinematik der tribologischen Kontakte abgebildet. Anhand von 
drei zu 120° versetzten Punkten auf selbem Teilkreis, wird die Ebene zur 
Beschreibung des dynamischen Kontaktpartners abgebildet. Der hydrodyna- 
mische Traganteil wird durch das Gleichgewicht der Bewegungsgleichungen, 
anhand der Verlagerungsgeschwindikeiten, an den drei beschriebenen Ko- 
ordinaten ermittelt. Als Ergebnis des Kräftegleichgewichtes stellt sich eine 
Schmierspalthöhe an den drei Koordinatenpunkten ein, wodurch sich die 
Schmierspalthöhe über den gesamten Bereich beschreiben lässt. Folgende 
Gleichungen, sind dafür relevant. 


Die Beschreibung der Schmierspalthöhe anhand der drei Koordinaten: 


t A 1 
h(r,@) = EN — hz)rsin(0) + 3R, ng = Naa (7.20) 


1 
+z(kı + hg + hg) 


Die Höhenänderung nach der Zeit entsprechend für den Quetschterm: 


Ede, re; Lon A 
h(r,0) = HE — hz)rsin(0) + ap nt Bee (7.21) 


+=(hy + hg + hs) 
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Um den Keilterm numerisch zu lösen, wird die Zentraldifferenz angewen- 
det: 


(7.22) 


Der Quetschterm wird durch die Lösung des nichtlinearen Gleichungssys- 
tems gelöst. Dafür werden die Kräfte- und Momentengleichgewichte der an- 
pressenden und entlastenden Kräfte aufgestellt. Diese können auf Basis der 
Integration des Druckfeldes ermittelt werden. Die Trägheitsterme werden 
aufgrund der geringfügigen Bewegung der Kolbentrommel im um-Bereich 
nach Wieczorek [148] vernachlässigt. 


Pan FEnt 
Mz,An = Mz, Ent (7.23) 
My An My Ent 


Die hydraulischen Entlastungsterme sind folgendermaßen definiert: 


Font = J f p(r, 0)rdrd0 (7.24) 
M, Ent = f / —p(r, 0)r2sin(0)drdé (7.25) 
A 


My Ent = f | pie.Or?eos(ß)drab (7.26) 
A 


Zur Bestimmung der Bewegungsgleichungen wird das Newtonverfahren 
verwendet, wodurch sich das nichtlineare Gleichungssystem numerisch lösen 


lässt. Um die gesamte Oberfläche zu beschreiben, werden die Terme der Hö- 
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henänderung entsprechend der Geschwindigkeit an drei Punkten der Ebene 


aufgestellt. 


h=| k (7.27) 
Daraus können die neuen Schmierspalthöhen zum nächsten Zeitschritt 
berechnet werden. 


har = hp + At - Au (7.28) 


Schließlich lassen sich die Kräfte- und Momentengleichgewichte ermitteln. 


Pan — Frnt(h, h) 0 
f= | M2.Aan —Me,ent(h,h) | = | 0 (7.29) 
My, An bag My Ent(h, h) 0 


Auf Basis von Finiten-Differenzen wird daraus die Jakobimatrix für die 
drei Referenzkoordinaten erstellt und damit die Spalthöhe über die gesamte 


Geometrie quasi-statisch bestimmt. 


Of, Of, Of; 
SE 
2 2 2 

J(z) = Dh, Dh, Di (7.30) 
Ofs Af; Ob 
Oh, Oh, ðhz 


Broyden-Aufdatierung zur Laufzeitoptimierung 


Da bei der Lösung der Bewegungsgleichungen die Reynolds-Gleichung mehr- 


fach gelöst werden muss, ist eine Optimierung der Rechenlaufzeit durch- 
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aus relevant. Deshalb wurde die Approximation, das Quasi-Newtonverfah- 
ren nach Broyden, auch als Broyden-Aufdatierung bezeichnet, verwendet. 
Hierbei wird anstelle einer kompletten Neuberechnung der Jakobimatrix bei 
jedem weiteren Iterationsschritt eine Funktionsauswertung auf Basis des vor- 


herigen Ergebnisses approximiert. [41] 


n (7.31) 


Strukturmechanik 


Durch die vorherrschenden Flächenpressungen, aufgrund des hydraulischen 
Druckfeldes und der druckbeaufschlagten Flächen, müssen für eine adäquate 
Schmierspaltsimulation Deformationen berücksichtigt werden. Ein zusätzli- 
cher Einfluss ist die Deformation aufgrund von Festkörperkontakt. Dadurch 
verformen sich die Oberflächen der tribologischen Kontaktpaarung in ei- 
ner Größenordnung, in der sich in etwa auch der Schmierspalt ausprägt. Die 
simulative Ermittlung der Verformung wird anhand der Finite-Elemente-Me- 
thode (FEM) realisiert. Zur laufzeiteffizienten Umsetzung der Berechnung 
von mehreren Betriebspunkten bzw. Zeitschritten werden die Verformun- 
gen der einzelnen Zellen unter definierten Lastfällen mit ANSYS Mechani- 
cal APDL bestimmt. Anhand der Annahme eines linearen Verhaltens kann 
dies überlagert werden. Über Nachgiebigkeitsmatrizen der einzelnen Bauteile 
werden diese Informationen an den Solver der Reynolds-Gleichung überge- 
ben, um dort die tatsächliche Simulation der Verformung durchzuführen. 
Für eine weitere Detaillierung wird auf die im Rahmen der Forschungsaktivi- 
täten enstandenen Arbeiten von Weiser [146], Kroneis [91] und Yarahmadi 
[156] verwiesen. 
Das generelle Vorgehen wird in den Dissertationen von [158] und 

[81] näher beschrieben. Zur Übergabe der Daten ist die Form des Re- 
chengitters zu beachten. So muss zur Kopplung des gleichmäßigen FDM- 
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Gitters des Druckfeldes und des geometrieoptimierten, unstrukturierten 
FEM-Gitters der Verformung eine Interpolation durchgeführt werden. 


Kontaktbedingungen und Reibung 


Das Optimum des volumetrischen als auch des hydraulisch-mechanischen 
Wirkungsgrades entspricht einem geringen Schmierspalt in der Größenord- 
nung der Oberflächenrauheit. Volumetrisch liegt dies offensichtlich bei 0 um, 
hydraulisch-mechanisch entsprechend Stribeck am Rande der Mischreibung. 
[138] 

Kontaktkräfte, die zwischen den beiden tribologischen Partnern als Rest- 
anpressung übertragen werden, sollen möglichst gering gehalten werden, um 
mechanische Reibung und einhergehenden Verschleiß zu reduzieren. Dazu 
wird die theoretische Spalthöhe an den jeweiligen Knotenpunkten bestimmt. 
Bei Unterschreitung einer vorab definierten Mindestspalthöhe (hx.) wird die 
resultierende Kontaktspannung bestimmt. Die theoretische Mindestspalthö- 
he definiert sich, wie i n A bbildung 2.16 dargestellt, ü ber d ie Oberflächen- 
rauheit und die spezifische Schmierfilmdicke. Als spezifische Schmierfildicke 
wird der Rand der Mischreibung Axo = 3 angenommen. [152] [35] 


hko = Ko ` VRR ch RÈ (7.32) 


Anhand der jeweiligen Elastizitätsmodule, der Kontaktflächen und der 
Länge des Kontaktbereiches ergibt sich dann die Kontaktspannung 
(Oo). Eine genauere Erläuterung dazu ist der Arbeit von Richter [123] zu 


entnehmen. 


hij br 


(7.33) 
lier 


Oko Bn: 


Daraus lässt sich, unter Annahme eines Reibkoeffizienten y stark verein- 


facht das Moment der Coulombschen Festkörperreibung (M fest) ermitteln. 
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Für die Berechnung der Verformung wird der Einfluss der Kontaktspan- 
nung dem hydraulischen Anteil aufaddiert. 


M rest = ; - r?°drd0 
fest II, X. rar (7.34) 


Die Flüssigkeitsreibung bestimmt sich aus der Schubspannung (79), 
wie durch [148] erläutert. 


One _ Op h 1 
70 Toe ~ roð S ke SÉ SR 


Aus der Integration der Wandschubspannung über die Fläche und z = h 
folgt das Moment der viskosen Reibung (M fiiissig): 


E h, IN. 3 
M püssig = II rao | a7 new =) PdrdB (7.36) 


Unebenheiten 


Da die Oberflächentoleranzen der beiden Bauteile in der Größenordnung des 
eigentlichen Schmierspaltes liegen, haben diese einen relevanten Einfluss auf 
die dynamischen Terme der Simulation. Speziell bei hohen Relativbewegun- 
gen sollten auch simulativ die Unebenheiten der realen Oberflächen ange- 
nähert werden. Bei Oberflächenbearbeitungen, wie dem Läppen oder auch 
einer Oberflächenänderung aufgrund von Verschleiß, sind konvexe Oberflä- 
chen üblich. Diese haben sowohl auf den Quetschterm als auch auf den 
Keilterm einen relevanten Einfluss. Durch Überlagerung der Höhenmatrix 
mit der Ausgangsoberfläche kann dies in den Berechnungen des Druckfeldes 
berücksichtigt werden. Jedoch ist zu beachten, dass die Unebenheiten der 
Kolbentrommel mitrotieren. Auch wenn der allgemeine Abgleich zwischen 
Simulation und Messung in Kapitel 8 erläutert wird, werden die Ergebnis- 
se der Unebenheiten aufgrund der Übersichtlichkeit vorweg gegriffen. Die 
tatsächliche Relevanz der Unebenheiten lässt sich durch den Simulationsab- 


gleich am Prüfstand mit der Berücksichtigung von Unebenheiten (Tabelle 


116 


7.2 Berechnungsgrundlage 


Betriebspkt. | Tasche 1 | Tasche 2 | Tasche 3 
1 38.4% 19.8% 154.0% 


2 269.4% 5.4% 91.5% 
3 162.5% 29.1% 105.5% 
4 64.5 0.6% 870.0% 
5 22.5% 3.5% 9.8% 

6 15.0% 109.6% 49.8% 
7 179.1% 15.3% 101.8% 
8 39.7% 30.1% 176.8% 
11 106.6% 69.8% 100.3% 
12 126.5% 36.0% 96.9% 


Tabelle 7.2: Simulationsabweichung der Taschendrticke zur Messung, mit Unebenheit 
gegenüber einer Ebene 


7.2) und ohne die Berücksichtigung von Unebenheiten erkennen. Dargestellt 
ist die erforderliche Druck in den Druckreservoirs im Abgleich der Simula- 
tion zu den Versuchsergebnissen. Die Werte beschreiben die prozentuale 
Abweichung des Drucks, simuliert mit Unebenheiten in Bezug geteilt durch 
Abweichung ohne Unebenheiten. Dies bedeutet also, wenn die Abweichung 
von Simulation zur Messung bei Berücksichtigung der Unbebenheit gleich 
der Simulationsabweichung ohne Unebenheit ist, liegt der Wert bei 100%. 
Ist die Abweichung der Simulation mit Unebenheiten zur Messung nur 5 
der Simulation ohne Unebenheiten entspricht dies einem Wert von 10%. An 
einzelnen Positionen und Betriebspunkten liegt die Abweichung über 100%. 
Betrachtet man diese Ergebnisse, handelt es sich hier um bereits sehr genaue 
Ergebnisse und deshalb absolut betrachtet um sehr geringe Abweichungen. 

Zur Veranschaulichung ist die simulierte Geometrie nochmals in Abbil- 
dung 7.3 dargestellt. Zu erkennen sind die fertigungsbedingt unebebenen 
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Abb. 7.3: 


Höhe [] 


Oberfläche der 
Va Kolbentrommel 


Oberfläche des 
Steuerspiegel 


Simulation mit Unebenheiten und Deformationen am Kolbentrommel-Steuer- 


spiegelkontakt 


und Betriepspunktbedingt zusätzlich verformten oberflächen und die da- 


durch veränderte Ausprägung des Schmierspaltes dazwischen. 
Daraus folgen die Aufaddierungen in den einzelnen Termen: 


h=hkr-hssp 


Weitere Berechnungsbausteine 


(7.37) 


(7.38) 


(7.39) 


Die erforderlichen Kolbendruckverlaufe und Reibungen in der Kontaktstelle, 


zwischen Kolbentrommel und Kolben, werden aus Laufzeitgründen durch 


separate Simulationen ermittelt und in Kennfeldern hinterlegt. Der Kolben- 


druckverlauf wurde bereits in Abbildung 7.2 dargestellt. Für die Kolbenrei- 
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bung wird auf das kommerzielle Programm SiKoBu, das auf der Dissertation 
von Gels [54] basiert, verwiesen. 

Um die Defizite zwischen Anpressung und Entlastung auszugleichen, wer- 
den die erforderlichen Kräfte durch die Druckbeaufschlagung zusätzlicher 
Reservoirs realisiert und in einem Kennfeld abgespeichert. Zielgröße der Aus- 
legung ist, neben einer möglichst geringen Nutation, die Positionierung der 
Kontaktpartner bei einer optimalen Spalthöhe. 


Gesamtstruktur EHD-Simulation 


Dadurch ergibt sich eine Gesamtstruktur, die in Abbildung 7.4 dargestellt ist. 
Zusätzlich zu den beschriebenen Simulationsbausteinen und der Berechnung 
der grundlegenden Kräfte- und Momentenbilanzen, beinhaltet die Simulation 
eine Oberfläche zur Eingabe der gewünschten Randbedingungen sowie ein 
Ausgabeprofil der ermittelten Ergebnisse. Simuliert werden die beschriebe- 
nen Betriebspunkte im ersten Schritt am Referenzsystem, um die eigentliche 
Problematik abzubilden. Im zweiten Schritt wird die bedarfsangepasste Ent- 
lastung simuliert, die als Grundlage zur Auslegung der Kontaktstellen dient. 
Die Genauigkeit der Simulation wird in Kapitel 8 anhand der ermittelten 
Taschendrücke und der Schmierspaltausprägung validiert. An der neuentwi- 
ckelten Kontaktstelle Gleitscheibe-Schwenkwiege wurde eine automatisierte 
Geometrieoptimierung integriert. Dadurch werden mehrere Geometriepara- 
meter mit dem Ziel des optimalen Entlastungsgrades und minimaler Verkip- 
pung über das gesamte Betriebskennfeld variiert. 


119 


7 Simulative Ermittlung der bedarfsangepassten Entlastung 


uopewxosddy-uəpAÁoJg = 
USAyeHaA-UOMON = 
ypeweury |) 


əyzəwoə foye = 
usziyewsyeyslgsißyseN = 


uoReunojagq 


"omg 


E A 


Bunqieuedioyjsoy any = 
llapowapey = 
SZUS1ÖPJEJUOY = 


aIsojOquL J 


— 


Syonıpuayase] = 
Bunßeidsneyedsisiwysg = 
peıßsBunjseyug = 


ajyoideqessny J 


me 


f UODEIAEN a 


"yge-dwa] pun -Yonıq 2) 


ƏJNHƏAYEIY = Jajaweiedaqebsny = 


"mößy Jap zusßienuoy = Soe SYEIYSHIOMGSU | = Jsjsweuedienjo: 
WUS}YOSIOND 3 OYaNOQ = 7194 Jap Bunuaısı 
yesygiay-uaq|oy = Jejsweuledsqaimag = 
GH4 y>asnels OJNeYLeAyYONIpusqjoy = dayawesedaijeawoas = 
Sun IMJaSyraM j ayeaysZunjsepug) Syeıysäungsejag ‘peqpuey 
Se Iw E , in 
1904 Bunsg 7 angesay =|; -777777 WE J@IWINdoaLyawWoay! 777° mneen d 
d LI 1 


uoneynn/Bunsegug 191Z Jr: 


SyanıpuayaseL 


Seneca we 
We Kerger erung 


Abb. 7.4: Elemente der erarbeiteten EHD-Simulation 
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7.3 Berechnung Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Zur Beschreibung von Optimierungen am Kontakt Kolbentrommel-Steuer- 
spiegel wird die Simulation auf Basis des Referenzsystems validiert (Details 
dazu im Anschluss Kapitel 8.5.1). Mithilfe der Simulation des Referenzsys- 
tems wird die eigentliche Problematik ermittelt und eine Basis für eine rela- 
tive Betrachtung potentieller Optimierungen, geschaffen. Anschließend wird 
die simulative Abbildung der bedarfsangepassten Entlastung dargestellt und 
die theoretisch ermittelten Solldrücke der einzelnen Druckkammern aufgelis- 
tet. Zusätzlich zur elektronischen Ausregelung lassen sich einzelne Defizite 
bereits durch hydraulisch-mechanische Optimierungen mit einer rein geo- 
metrischen Veränderung der Kontaktpartner erreichen. Dies wird im letzten 


Abschnitt dieses Unterkapitels beschrieben. 


Berechnung Referenzsystem Kolbentrommel 


Eine erste Abschätzung zur Problematik am Kolbentrommel-Steuerspiegel- 
kontakt wurde als Teil dieser Arbeit bereits in [63] und [64] veröffentlicht. 
Betrachtet wurden unterschiedliche markante Betriebsbedingungen, bei der 
eine Axialkolbenmaschine in der Ausführung als Pumpe generell eingesetzt 
wird. Die Simulation wurde auf Basis der Formel 7.2 durchgeführt. So wur- 
den lediglich die Druck-Strömungsterme der Reynolds-Gleichung berücksich- 
tigt, die Reibung sowie Einflüsse der Kolben auf die Kolbentrommel und der 
Druckaufbau in der Kolbenkammer. Simuliert wurde generell bei typischen 
Nennbetriebsbedingungen, wie sie dem Betriebspunkt 1 (BP1) aus Tabelle 
7.1 entsprechen und jeweils ein Parameter wurde variiert. Zur einfacheren 
Einsortierung wurden die Betriebspunkte die dem Abegbildeten Betriebs- 
punkt in etwa entsprechen auf den einzelnen Simulationen vermerkt. Die 
Grafiken in Abbildung 7.5 der linken Spalte stellen den Einfluss der Drehzahl 
auf den Restkraftverlauf dar. Die rechte Spalte entspricht der Variation des 
Pumpenhochdrucks. In Abbildung 7.6 wird in der linken Spalte der Schwenk- 
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winkel variiert. In der rechten Spalte von Abbildung 7.6 werden die kritischen 
Grenzen des Betriebsbereiches dargestellt. Hier entspricht die obere Grafik 
der Betriebsbedingung mit geringem Druck und dadurch geringer hydro- 
statischer Kräfte, aber hohen Störeinflüssen auf das Entlastungsfeld (BP5). 
Die untere Grafik entspricht der Eckleistung, also dem Betriebspunkt des 
höchsten Leistungsumsatzes der Verluste (BP8). 

Zu erkennen ist bereits bei dieser vereinfachten Simulation, dass die Posi- 
tion der Restkraft (in Rot), die auf die Verkippungsrichtung der Kolbentrom- 
mel schließen lässt, stark variiert und dass alle Betriebsparameter einen rele- 
vanten Einfluss auf dieses Verhalten haben. Dies gilt sowohl im Vergleich der 
Betriebspunkte zueinander, als auch bezüglich des Restkraftverlaufs jedes 
Betriebspunktes, der die Taumelbewegung der Kolbentrommel beschreibt. 
Gleichzeitig ist über den Absolutwert der Entlastung in Zusammenhang mit 
dem Entlastungsgrad zu erkennen, dass auch die mittlere Spalthöhe bereits 
ohne hydrodynamische Einflüsse stark variiert. Eine kritische Betriebsbedin- 
gung mit Tendenz zum Abheben ist der Betrieb bei geringem Druck und 
hoher Drehzahl (BP5). Der Restkraftverlauf liegt in diesem Fall außerhalb 
der Wirkfläche. Dies führt zu einer starken Verkippung bis hin zum hydrau- 


lischen Kurzschluss zwischen Systemdruck und Gehäusedruck. 
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Drehzahl (n) Betriebsdruck (p) 
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Abb. 7.5: Restkraft und Entlastung nach Formel: 7.2 Teil 1 nach [63] 
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Abb. 7.6: Restkraft und Entlastung nach Formel: 7.2 Teil 2 nach [63] 
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Übergang 
Kolbenbohrung 


Abb. 7.7: Freiheitsgrade der Kolbentrommel 


Zur Beschreibung der prinzipiellen Problematik ist eine Berechnung ohne 
vollständige Hydrodynamik ausreichend. Um jedoch die Taschendrücke für 
eine präzise Ausregelung simulativ zu ermitteln, werden im nächsten Schritt 
alle im Kapitel 7.2 beschriebenen Einflüsse berücksichtigt. Das Maß zur Be- 
wertung des Schmierspaltes ist nun nicht mehr die Position und Größe der 
Entlastungskraft, sondern die Spalthöhe selbst. Bezüglich der Mehrkörper- 
simulation ist das Modell wie in Kapitel 7.2 erläutert umgesetzt. Bezüglich 
der Freiheitsgrade (Abbildung 7.7) können die Translationen Ty und Ty auf- 
grund von Spiel in der Verzahnung vernachlässigt werden. Die Rotation um 
die Triebwerksachse R, wird vorgegeben. Dadurch reduziert sich das System 
auf drei Freiheitsgrade T,, Rẹ und Ry. 

Bei der Berücksichtigung der Verformungseinflüsse wird die Unterseite 
des Steuerspiegels in Z-Richtung als fest angenommen und alle weiteren 
Kräfte über die Verschraubung aufgenommen. Für eine präzisere Abbildung 
kann die Anschlussplatte mitberücksichtigt werden. Der Zylinder wird in 
Umfangsrichtung durch die Verzahnung fixiert. Bei einer umfangreichen Be- 
wertung der Kolbentrommelverformung erweißt sich eine Betrachtung ab 
dem Übergang der Kolbenbohrung in die Nierengeometrie, und somit fest in 
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1 
= ; 2 


0 
km] 


BD à oe A H o A 


Verschiebungkomponente in axiale Richtung [um] 


Abb. 7.8: Verformung ermittelt durch Steifigkeitsmatrizen in Matlab [146] 


Z-Richtung, als aureichend (Abbildung 7.7). Die resultierende Verformung 
wird in Abbildung 7.8 dargestellt und iterativ mit den ermittelten Spalthöhen 
der kinematischen Beschreibung überlagert. 

Zur Betrachtung des Seriensystems wurden die Betriebspunkte aus Tabel- 
le 7.1 berechnet und am Beispiel des (BP1) dargestellt. Neben der Darstel- 
lung der Spalthöhe an den drei Kontrollpunkten wird zur Übersichtlichkeit 
der Nutationswinkel, also das Maß der Verkippung, und der Präzessionswin- 
kel, der der Richtung der Verkippung entspricht, dargestellt. Das Optimum 
der Nutation entspricht einer möglichst geringen Verkippung. Bei der Prä- 
zession hingegen ist ein Winkel von 90° erwünscht, da dies einer mittigen 
Verkippung in Richtung des Hochdrucks entspricht. Somit ist die Spalthö- 
he auf der Hochdruckseite geringer und in Richtung äußerem und innerem 
Totpunkt möglichst gleich. 

Zur Erläuterung der Simulation werden die Ergebnisse am Beispiel des 
Nennebtriebs (BP1) dargestellt (Abbildung 7.9). Betrachtet werden in den 
Kräftediagrammen der 14. und 16. Kolbenwechsel. Ein Kolbenwechsel ent- 
spricht der Änderung eines Kolbens von Hoch zu Niederdruck und wieder 
zurück. Dies entspricht bei einem 9-Kolben-Triebwerk einem Winkelbereich 
von 560° bis 640°. Die Simulation ist zu diesem Zeitpunkt eingeschwungen. 
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Die Grafik links o ben beschreibt farblich den D ruckverlauf b ezogen auf 
die Geometrie. Gelb entspricht der Randbedingung des Hochdrucks und blau 
der des Niederdrucks. Es ist zu erkennen, dass sich der Druck im Bereich der 
Vorkompression und Nachexpansion nicht gleichmäßig aufbaut bzw. abbaut. 
Aufgrund der Nierengestaltung und von Unebebenheiten kommt es zu einer 
Ungleichmäßigkeit. Zu beachten ist, dass es sich wie erläutert, um eine 
quasistatische Ermittlung handelt und auch die Kontaktgrenze theoretisch 
ermittelt wurde. 

Die Verläufe der Ortsvektoren der belastenden Kräfte in blau sowie der 
Entlastungskraft in Grün, sind zur Y-Achse verschoben. Das begründet sich 
einerseits durch den Unterschied von Druckaufbau und -abbau, andererseits 
anhand der Verdrillung des Steuerspiegels aus strömungstechnischen Aspek- 
ten. 

Neben dem Druckverlauf sind auch die einzelnen Kräfte in Diagrammen 
dargestellt. Einerseits ermöglicht dies eine einfache Plausibilitätsprüfung der 
Simulation, aber auch Informationen für eine spezifische Betrachtung ein- 
zelner Einflüsse. D as Diagramm rechts unten beschreibt schlussendlich den 
Entlastungsgrad, der sich einstellt. Mit einem Wert zwischen 95% und an- 
nähernd 100% entspricht dies auch den Erwartungen der quasistatischen 
Simulation. Wie zu erwarten sind Schwankungen um ein mittleres Niveau 
von hier 95.76 % zu erkennen. Dieses Mittlere Niveau variiert je nach Be- 
triebsbedingung sehr stark. 

Abbildung 7.10 stellt die relevanten Größen der Spalthöhen und der Ver- 
kippung dar. Die Spalthöhen zeigen eine mittlere Spalthöhe auf, die in etwa 
im Bereich des gewünschten Schmierspaltes liegt. Allerdings verändert sich 
diese über die Geometrie hinweg deutlich, so dass sich eine erhöhte Ver- 
kippung in Richtung des Hochdrucks ermitteln lässt. Darüber hinaus ist die 
Pulsation des Schmierspaltes zu erkennen, die sich in einer akzeptablen Grö- 
Benordnung befindet. Diese ist allerdings nur bei einer vollständig kinetischen 
Betrachtung tatsächlich belastbar. Die Präzession der Kolbentrommel liegt 


bei etwa 88°, bezogen auf die X-Achse, also einem engsten Spalt im Be- 
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Abb. 7.9: Kolbentrommel-Steuerspiegel, Globaldaten bei (BP1) 


reich zwischen der zweiten und dritten Hochdruckniere. Auch wenn sowohl 
die Belastenden als auch entlastenden Kräfte oberhalb von 90° liegen, ist 
dieses Ergebnis plausibel. Typische Verschleißbilder bei Eckleistung aus in- 
ternen Betrachtungen dieser Einheit stimmen mit diesem Ergebnis überein. 
Die Nutation von etwa (6.2-10~%)° deutet auf eine relativ starke Verkip- 
pung, von etwa 11 um über die Gesamtgeometrie hinweg, hin. Anhand der 


Abbildung des Drehwinkels von 0° bis 640° lässt sich auch das schnelle 
Einschwingverhalten erkennen. 
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Abb. 7.10: Kolbentrommel-Steuerspiegel Spalthöhen bei (BP1) 


In der linken Grafik in Abbildung 7.11 ist die Spalthöhenverteilung, bezie- 
hungsweise die Oberflächen der beiden Kontaktpartner, 3-dimensional darge- 
stellt. Berücksichtigt werden dafür die Kinematik, die Druckbeaufschlagung, 
die Kontaktkräfte und die Unebenheiten. Dabei wird der Einfluss von Letz- 
terem anhand der Form des Steuerspiegels offensichtlich. Die rechte Dar- 
stellung entspricht der Druckverteilung an Kolbentrommel-Steuerspiegel, die 
einer direkten Abschätzung der Größenordnungen der Drucküberhöhungen 
sowie dem Druckaufbau dient. 
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Abb. 7.11: Kolbentrommel-Steuerspiegel Verformung bei (BP1) 
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Ein Abgleich der vollständigen EHD-Simulation mit den vereinfacht er- 
mittelten Ergebnissen bei konstantem Schmierspalt und ebener Oberfläche, 
lässt folgende Abschätzung zu: Anhand der vereinfachten Simulation lassen 
sich die Richtung der Verkippung sowie der Grad der Verkippung bestim- 
men. Allerdings sind die vereinfachten Ergebnisse eher konservativer, sowohl 
im Grad der Verkippung, als auch in der Verkippungsrichtung. Eine Verwen- 
dung für die Bewertung des Mehrwerts der bedarfsangepassten Entlastung 
und zur Vorauslegung des Kennfeldes ist damit nicht zielführend. Es wird 
deshalb die beschriebene Vorgehensweise vollständig für die Stützstellen des 
gesamten Betriebsbereiches verwendet. 

Unter Berücksichtigung des gesamten Betriebsbereiches wird ersichtlich, 
dass sowohl die Verkippung, als auch die Spalthöhe über den Betriebsbereich 
deutlich schwanken und deshalb eine Optimierung naheliegend ist. Da sich 
diese Änderungen allerdings nicht einem einzigen Betriebsparameter zuord- 
nen lassen, sondern alle Parameter einen relevanten Einfluss haben, ist eine 
rein geometrische Optimierung äußerst komplex. Die geregelte bedarfsange- 


passte Entlastung erweist sich dadurch als zielführend. 


Berechnung bedarfsangepasste Entlastung 
Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Zur Simulation der bedarfsangepassten Entlastung werden die Druckkam- 
mern in die Simulation miteingeschlossen. Durch die Anpassung des Druck- 
niveaus wird der Schmierspalt so ausgeregelt, dass sich eine erwünschte 
Spalthöhe, mit minimaler Verkippung, konstant über allen Betriebsbedin- 
gungen einstellt. 

An der Abbildung 7.12 rechts unten, welche auch hier wieder den Betrieb 
bei Nennbetrieb (BP1) beschreibt, ist zu erkennen, dass sich durch die be- 
darfsangepasste Entlastung ein gleichmäßiges Entlastungsniveau einstellen 


lässt. 
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max 
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Abb. 7.12: Kolbentrommel-Steuerspiegel BAE, Globaldaten bei (BP1) 


Auf eine Abbildung der der einzelnen Spalthöhen wird an dieser Stelle 
verzichtet. Grund dafür ist die quasistatische Simulation. Durch die Zusatz- 
felder, die konstant mit Druck versorgt werden, werden ohne Berücksichti- 
gung der Trägheitskräfte der Kolbentrommel und Leckagen der Zusatzfelder 
starke Schwankungen abgebildet. Im realen System, welches im Rahmen der 
Validierung betrachtet wird, sind Schwankungen im Spaltsignal deutlich ge- 
ringer. 

Zur Vollständigkeit sind alle weiteren Betriebspunkte aus Tabelle 7.1 er- 
mittelt worden. Die erforderlichen Taschendrücke, die sich daraus ergeben, 
unter Berücksichtigung der Unebenheit und der Kontaktschwelle, sind der 
Tabelle 7.3 zu entnehmen. 

Das erforderliche Druckniveau ist durchgängig im möglichen Bereich zwi- 
schen dem Umgebungsdruck und dem Pumpenhochdruck. Die Einbindung 
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7.3 Berechnung Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Betriebspkt. | Tasche 1 | Tasche 2 | Tasche 3 

[pr,/puo] | [Pt,/PHo] | [pr,/pHo] 
1 54.1% 14.4% 21.9% 
2 44.3% 13.1% 19.9% 
3 43.7% 13.7% 19.6% 
4 51.8% 11.5% 20.2% 
5 16.8% 8.1% 13.5% 
6 63.1% 30.5% 30.6 % 
7 50.8% 28.9% 25.2% 
8 65.7% 28.5% 28.5% 
9 70.5% 20.3% 28.7% 
10 94.7% 65.1% 38.6 % 
11 41.5% 29.2% 24.1% 
12 41.1% 31.5% 21.0% 


Tabelle 7.3: Simulativ ermittelte Taschendrticke der Betriebspunkte 


eines Zusatzaggregats für die Aufbringung des Druckniveaus erübrigt sich 


dadurch. Rein simulativ ist eine Ausregelung des Schmierspaltes möglich. 
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Berechnung hydraulisch-mechanische Lösungsansätze 
Kolbentrommel-Steuerspiegel 


Bei den hydraulisch-mechanischen Ansätzen ist die Kompensation der Ver- 
kippung geringer als bei der aktiven Regelung. Dennoch ist eine Verbesse- 
rung simulativ vorhanden. 

Zur Gegenkompensation der Verkippung durch eine Zentrierung der Rest- 
kraft hat sich die Einführung einer inkonsistenten Stegbreite des Dichtspaltes 
bewährt. Also ein Dichtspalt der an einzelnen Stellen bewusst breiter ist als 
an anderen. So kann die Lage des Entlastungsfeldes so modifiziert werden, 
dass einer Verkippung beliebig weit entgegengewirkt werden kann. Die Ver- 
kippung kann dadurch über den gesamten Betriebsbereich hinweg reduziert 
werden. Bezüglich den Ergebnissen wird hier auf die Arbeiten von [56] und 
[74] verwiesen, die im Rahmen dieser Arbeit entstanden sind. 

Die Reduzierung der Spalthöhenschwankung entspricht einem Ausgleich 
der Schwankungen im Entlastungsgrad. Dafür erscheinen die Simulationen 
der Nierenanpassungen und die Einführung von Bohrungen zur Unterbin- 
dung bzw. bewussten Einschnürung des Entlastungsfeldes als zielführend. 
Dadurch lässt sich die Schwankung des Entlastungsniveaus auf Basis der 


vereinfachten Simulation um etwa den Faktor sechs reduzieren. 


7.4 Berechnung Schwenklagerung 


Berechnung Referenzsystem Schwenklager 


Auch das Schwenklager lässt sich relativ zeiteffizient, ohne die Berücksichti- 
gung von Durchbiegungen berechnen. Bei der Abbildung des Rechengitters 
in der Simulation wurde ein nicht äquidistantes Gitter in Umfangsrichtung 
abgebildet. Dies liegt lediglich an der Projektion der Wiegenform in eine 2D- 
Fläche. 

Die Schwenklagerung ist im Vergleich zu anderen tribologischen Kontak- 


ten des Triebwerks einer SAKM nur zeitweise und vergleichsweise geringeren 
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7.4 Berechnung Schwenklagerung 


Relativgeschwindigkeiten ausgesetzt. Lediglich bei Bewegungen während des 
Schwenkvorgangs und bei intermitierenden Bewegungen oder Instabilitäten 
im statischen Betriebspunkt wirken Geschwindigkeiten auf die Kontaktstelle 
ein. Dies soll vorerst nicht betrachtet werden. Eine deutlich umfangreichere 
Relevanz hingegen haben Störeinflüsse aufgrund von Verformungen, da die 
Schwenklagerung mit ihrer zweiseitigen Auflage und den dazwischen wirken- 
den Triebwerkskräften ähnlich einem frei aufliegenden Biegebalken belastet 
wird. 

Deshalb wird in der zugrundeliegenden Simulation die Mehrkörpersimula- 
tion nicht vollständig abgebildet, sondern die anhand von Messungen ermit- 
telte Schwenkdynamik als relative Geschwindigkeit in der Reynoldsgleichung 
vorgegeben. Die Simulation der Strukturmechanik wird äquivalent zur Si- 
mulation von Kolbentrommel-Steuerspiegel in ANSYS Mechanical APDL 
vorberechnet und Matrizen an die Tribologiesimulation übergeben. Die Be- 
lastungen durch die Kolbenschuhe, das Stellsystem sowie die Reaktionskräf- 
te der beiden Wiegenlagerungen müssen betrachtet werden. Die Darstel- 
lung der Schwenklagersimulation entspricht demzufolge einer quasi-stati- 
schen Betrachtung mit der Angabe der Belastungs-, Entlastungs- und Rest- 
kräfte sowie den dazugehörigen Ortsvektoren. 

Am Seriensystem lässt sich, wie in Abbildung 7.13 gezeigt, eine Durchbie- 
gung des Schmierspaltes erkennen, simuliert nach den Betriebsbedinungen 
BP7. Diese ist, simulativ in diesem Betriebspunkt ermittelt, um bis zu Faktor 
sieben größer als das erwünschte Optimum eines gleichmäßig ausgeprägten 
Schmierspaltes, wie er auch an der Kontaktpaarung Kolbentrommel-Steuer- 
spiegel angestrebt werden soll. Betrachtet wurde bei dieser Simulation die 
Durchbiegung einer Schwenkwiege und einem Lagerbock, wie in Abbildung 
2.12 dargestellt. Wobei die Unterseite des Lagerbocks als steif angenommen 
wurde. 

Anhand der Ausprägung des Schmierspaltes, wie in Abbildung 7.14 durch 
[91] im Rahmen dieser Arbeit simuliert, lässt sich der Unterschied zwischen 


dem inneren (in Richtung Koordinatenursprung) und dem äußeren Dichtsteg 
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0.04 


y [mm] S? x [mm] 


Abb. 7.13: Spalthöhe aufgrund der Durchbiegung der Schwenkwiege [91] 


der beiden Wiegenlager erkennen. Aufgrund der Verengung des Schmier- 
spaltes baut sich dort das Druckfeld deutlich langsamer ab. Am Verlauf der 
Restkraft ist zusätzlich zu erkennen, dass sich die Belastung, trotz größerem 
Entlastungsfeld der Hochdruckseite, vor allem auf diesem Lager abbildet. 
Der Entlastungsgradverlauf der Schwenkwiege schwankt deutlich stärker als 
der von Kolbentrommel-Steuerspiegel, da die Entlastungskraft annähernd 
konstant ist und die Belastung je nach Kolbenzahl schwankt. Das gene- 
relle Entlastungsniveau erweist sich auch als deutlich geringer. So ist im 


Schwenklager klar von einer Kontaktkraft auszugehen. 
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Pressure 

RED: residual force max 
GREEN: relief force 
BLUE: loading force 

min 


Abb. 7.14: Entlastungsfeld an der Schwenkwiege [91] 


Da, wie bereits beschrieben, die Ausregelung des Schmierspaltes aufgrund 
der Durchbiegung als wenig erfolgversprechend anzunehmen ist, liegt der 
maßgebliche Mehrwert, wie erwartet, in der Absenkung des Entlastungs- 
drucks bei statischen Betriebsbedingungen. Zur Ermittlung der zulässigen 
Absenkung ist dafür die Bestimmung der kritischen Flächenpressung rele- 
vant. Als Kontaktmodell wurde dafür die theoretische Durchdringung ermit- 
telt. Anhand Abbildung 7.15 lässt sich erkennen, dass sich die Last haupt- 
sächlich an der inneren Kante der Hochdruckseite abbildet. Dies entspricht 
auch dem typischen Verschleißbild. 
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Contact pressure 
T 


RED: residual force max 
GREEN: relief force 
BLUE: loading force 

min 


Abb. 7.15: Kontaktdruck an der Schwenkwiege [91] 


Zu berücksichtigen bei diesen Simulationen sind auch die Fertigungstole- 
ranzen der Wiegenlager. So können die Formen und Positionen der Wiegen- 
lager zueinander auf mehrere Arten Abweichungen von einem idealisierten 
System vorweisen, welche Einfluss auf die Schmierspaltausprägung des Sys- 
tems nehmen. Ermittelt wurde, dass unter Einhaltung üblicher Fertigungs- 


toleranzen eine starke Abweichung der Entlastung möglich ist. 


Berechnung bedarfsangepasste Entlastung Schwenklager 


Ziel der bedarfsangepassten Entlastung ist, einerseits ein stark gedämpftes 
Wiegenlager während der Verharrung in einem Betriebspunkt und ein mög- 


lichst reibungsfreies Wiegenlager während des Schwenkvorgangs zu erzielen. 
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Deshalb wird der Druck in den Entlastungstaschen für einen Entlastungs- 
grad nahe der Vollkompensation sowie nahe einer kritischen Flächenpressung 
bei deutlich reduzierter Entlastung ermittelt. Ein gleichzeitiges Ziel ist es, 
die Restkraft möglichst zentral zu platzieren, um die beiden Wiegenlager 
vergleichbar zu belasten. 

Unter Betrachtung der Kräftegleichgewichte wird ersichtlich, dass die 
Restanpressung und die Fläche, welche die Kontaktkraft überträgt, stark 
vom Schwenkwinkel abhängig sind. Angestrebt ist eine Absenkung des Ent- 
lastungsgrades für eine verbesserte Stabilität und um einen höheren Wir- 
kungsgrad zu erzielen. Um kritische Flächenpressungen und eine Ungenau- 
igkeit der Regelung zu verhindern, wäre ein ausgeglichener Entlastungsgrad 
unabhängig vom Schwenkwinkel zielführend. Dies wird im Rahmen dieser 
Arbeit jedoch nicht weiter konkretisiert. 

Für die Regelung der bedarfsangepassten Entlastung ist die bereits be- 
schriebene Anhebung des Entlastungsniveaus im Schwenkvorgang, sowie die 
Absenkung des Entlastungsgrades im statischen Betrieb notwendig. Da sich 
die Taschen des Versuchsträgers nur geringfügig erweitern lassen, ist eine 
Erhöhung des Entlastungsgrades unter der Voraussetzung der Eigenversor- 
gung nicht möglich. Gleichzeitig liegen auf der Hochdruckseite bereits erhöh- 
te Flächenpressungen vor, wodurch sich wenig Spielraum für die Absenkung 
des Entlastungsdrucks ergibt. Um eine Absenkung des Entlastungsdrucks 
zu ermöglichen, wäre deshalb eine höhere Elastizität des Lagerbocks, be- 
ziehungsweise eine gleichmäßigere Verteilung der Lagerbelastung auf Hoch- 
und Niederdruckseite, erforderlich. Da das Funktionsprinzip aber vergleich- 
bar zum Kontakt von Kolbentrommel und Schwenkwiege ist, wird auf die 


Ergebnisse dieser Kontaktstelle verwiesen. 


7.5 Systemsimulation 


Die zuverlässige, aktive Optimierung der Entlastung erfordert zusätzlich zu 


den eigentlichen Simulationen der Elasto-Hydrodynamik auch eine Simula- 
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tion der Systemdynamik des Regelkreises zur kennfeldbasierten Druckrege- 
lung. 

Wie bereits im Rahmen dieser Doktorarbeit durch Klemm [88] dargestellt, 
kann der Druckaufbau der Entlastungstaschen folgendermaßen beschrieben 


werden: 


DET = a N Qu a Qab) (7.40) 


Durch einsetzen der vorherschenden Leckageströme ergibt sich: 


(7.41) 


Unter der Annahme eines konstanten Drucks, der sich einstellt, ist pgr = 


0 und die Formel lässt sich folgendermaßen reduzieren: 


bh? ppp 2p — Per 
= A ege 
T2nl Ap D (7.42) 


Aufgelöst nach pgr ergibt sich folgende Gleichung: 


"ERE at, A? 1227212 
ET pb2he 


BH d pA? - 122771? pA? - 12277? 


(7.43) 


pens? pbahe 


Zur Einstellung der Regelparameter wird ein Pl-Regler mit geringem Über- 
schwingen nach dem Verfahren Chien , Hrones und Reswick [118] [157] 
angenommen: 

ks Entsrpicht hierbei dem Taschendruck der Entlastungstasche pgr. Dar- 
aus ergibt sich für den Verstarkungsfaktor des Reglers kp: 
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Regler kp Th 
Regler | ky | ™ | 


a os en 


Tabelle 7.4: Einstellparameter aperiodischer Verlauf [118] 


T; 
kp =0.357 


U 


is a pA? - 122771? ugh - 12272]? 
pb?h® pb?h® 


Der integrale Faktor bestimmt sich über k; = = und lässt sich folgen- 
n 


| a2, A? . 1227212 
bens 
(7.44) 


dermaßen ermitteln: 


1 a3 A? - 12271? 
k; =0.292 D 
i 0 9 = pb2h® 


Ap A? + 122771? Ap A? - 122721? 
OI pens +P PRS 


Dementsprechend verandern sich die Regelparameter in unterschiedlicher 


(7.45) 


Richtung, je nach Systemdruck, Spalthöhe und Ventilöffnung. 


Modellierung der Systemregelstrecke 


Das Gesamtsystem baut sich, aus den Elementen der hydraulisch-mechani- 
schen Regelstrecke, der elektrischen Regelstrecke, des Ölmodells, der elektri- 
schen Regelung, dem Kennfeld der Taschendrücke und der Einbindung der 
Lastzyklen auf. 
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Zur Verbesserung der Regeldynamik ist eine Vorsteuerung erforderlich. 
Mittels der Bestromung des Ventils, kann die positive Überdeckung redu- 
ziert werden. Zusätzlich ist ein Feinsteuerbereich für den eigentlichen Regel- 
bereich erforderlich. Die gesamte Regelstrecke wurde bereits in Abbildung 
6.1 dargestellt. 

Abbildung 7.16 zeigt einen Y-Zyklus eines Radladers und Abbildung 7.17 
einen beispielhaften Zyklus einer Industrieanwendung. Abgebildet ist die Si- 
mulation eines reaktiven Systems, welches keine Vorkenntnisse über den 
zukünftigen Systemdruck besitzt. In Blau ist jeweils der Systemdruck darge- 
stellt, Gelb entspricht der Sollvorgabe der Zusatzentlastungsfelder und Rot 
dem Druck in der Entlastungstasche. Der Druck wird über Sensorik inner- 
halb des Simulationsmodells ermittelt und an die Regelung zurückgemeldet. 
Die Simulation zeigt sehr vielversprechende Ergebnisse und bestätigt, dass 
ein reaktives System mit ausreichender Regler-Stabilitat und Dynamik rea- 


lisierbar ist. 


Druck [bar] 
300 
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Abb. 7.16: Führungsverhalten Y-Zyklus Radlader [88] 
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— Messwert des Drucksensors [bar] 
— Pumpenhochdruck [bar] 
— Taschendruckvorgabe [bar] 


Abb. 7.17: Führungsverhalten Spritzgussmaschine [88] 
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8 Validierung der 
bedarfsangepassten Entlastung 


8.1 Versuchseinrichtung 


8.1.1 Anforderungen an die Versuchseinrichtung 


Zur Validierung unterschiedlichster Anforderungen wurde ein Prüfstand auf- 
gebaut, um Einheiten im offenen und geschlossenen Kreislauf zu betreiben. 
Gleichzeitig wird das System durch einen drehzahlvariablen Antrieb mit Po- 
tenzial zur Steigerung von Drehmoment und Drehzahl betrieben. Auch der 
Systemdruck ist auf erhöhte Anforderungen ausgelegt, die alle Komponen- 
ten, aber maßgeblich die Armaturen und die Verschlauchung betreffen. Die 
Ansteuerung dient, zusätzlich zur komponentenspezifischen Regelungen, der 
Überwachung und Regelung des gesamten Prüfstandes und ermöglicht Ab- 
bildung von unterschiedlichen Lastkollektiven aus dem mobilen und statio- 


nären Bereich. 


8.1.2 Systematik des Aufbaus 


Zur Ansteuerung beliebiger Betriebspunkte wird der Prüfling mit einem elek- 
tronischen Regler versehen. Auch die Ventiltechnik und die motorische Ein- 
heit lassen sich elektronisch steuern. Damit lassen sich Druck, Drehzahl und 
der Schwenkwinkel individuell voneinander einstellen. 

Abbildung 8.1 zeigt den hydraulischen Aufbau in der Versuchseinrichtung 


für den offenen Kreislauf. 
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Abb. 8.1: Hydraulischer Schaltplan des Prüfstandes 


Abbildung 8.2 zeigt den elektronischen Aufbau der Prüfstandseinrichtung 
einschließlich der Ansteuerung unterschiedlicher Komponenten mittels ana- 


loger Ansteuerung und Busansteuerung. 


Ventile 
bedarfsangepasste Regelung 


Entlastung Belastungseinheit 
j 


Mess-/Regelsystem 
| Orucksensoren |—> 
Drehmoment- Steuerung Temperatur- Volumenstrom- Volumenstrom- 
messflansche E-Motoren sensoren & & 


Leckagezähler Leckagezähler 
Abb. 8.2: Elektronischer Schaltplan des Prüfstandes 


— CAN-Bus 
Analoges Signal 
- Rechteck Signal 
- Ethernet 


Regelung 
Prifling 


Belastungs- & 
Sicherheitsventile 


Entlastung Prüfling 


Zur Abbildung unterschiedlicher Szenarien können durch die Verschal- 
tung sowohl rotatorische als auch einfache (lineare) Widerstände abgebildet 


werden. 
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8.2 Aufbau des Demonstrators 


Abb. 8.3: Prüfstandsaufbau 


8.2 Aufbau des Demonstrators 


Der Demonstrator, der für die Validierung der bedarfsangepassten Entlast- 
ung aufgebaut wurde, fokussiert sich ausschließlich auf die Kontaktstelle des 
Kolbentrommel-Steuerspiegelkontaktes. Der prinzipielle Aufbau entspricht 
Abbildung 6.3 aus Kapitel 6.2. 

Der eigentliche Demonstrator des Systems wurde gegenüber dem Zielsys- 
tem mit externen Ventilblöcken zur Ansteuerung der Druckreservoirs umge- 
setzt (Abbildung 8.4), um hier in der Modifikation des S ystems möglichst 


flexibel zu bleiben. 
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Abb. 8.4: Prüfstandsmodell mit externem Ventilblock 


8.3 Relevante Messgrößen 


Grundlegend für die Regelung des Systems ist die Erfassung der vorliegenden 
Betriebsbedingungen. Diese werden über die Standardsensorik des Hydrau- 
liksystems ermittelt. Zusätzlich werden die Drehmomente, Volumenströme 
und Temperaturen im System an unterschiedlichen Stellen ermittelt. 

Für die Drucksensorik des Taschendrucks wurden standardmäßige Druck- 
messumformer verwendet, da deren Genauigkeit als ausreichend bewertet 
wurde. 

Zusätzlich zur kennfeldbasierten Regelung wurden induktive Wirbelstrom- 
sensoren außerhalb des druckbeaufschlagten Bereichs eingebracht (Abbil- 
dung 8.5), um die tatsächliche Schmierspaltausprägung ermitteln zu können. 
Von einer direkten Messung im Bereich des Hochdrucks wurde zum Schutz 
der Sensoren abgesehen. Neben der Ermittlung der Spalthöhe ist anhand 
der Spaltsensoren auch eine direkte Regelung der Schmierspalthöhe reali- 


sierbar. Die Kalibrierung der Spaltsensoren findet im druckfreien System, 
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= Spaltsensor 


Abb. 8.5: Spaltsensoren an Kolbentrommel und Steuerspiegel 


bei sehr geringer Drehzahl und mehreren Umdrehungen statt. Der Mittel- 
wert des einzelnen Sensors wird jeweils als Mindestspalthöhe (ho) definiert. 
ho entspricht einem Festkörperkontakt mit geringer Anpressung und liegt 


dementsprechend zwischen 0 und Ago. 


8.4 Kennfeldermittlung 


Zur Durchführung der Validierung wurden Drucksteigerungen bei unter- 
schiedlichen Drehzahlen und Schwenkwinkeln durchgeführt. Durch Interpo- 
lation zwischen den einzelnen Drehzahlen und Schwenkwinkeln entsteht ein 
Kennfeld für den gesamten Betriebsbereich. 


8.5 Validierung am Kontakt Kolbentrommel- 
Steuerspiegel 

Validiert wurden neben dem Referenzsystem, der hydraulisch-mechanische 

Regelansatz als auch die elektronisch geregelte Lösung. Die Ergebnisse wer- 


den in den folgenden Unterkapiteln beschrieben und abschließend miteinan- 


der verglichen. 
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8.5.1 Ergebnisse des Referenzsystems 


Die Vermessung des Referenzsystems beschränkt sich, aufgrund der mög- 
lichen Einsatzfähigkeit, auf die Betriebsart im Pumpenbetrieb. Der Betrieb 
bei motorischen Einsatzbedingungen war ohne Einschränkungen mit dem 
vorgesehenen Prüfling nicht möglich. 

Betrachtet man die drehwinkelspezifische P ulsation, i st z wischen phy- 
sikalischen Effekten, d ies imulativ e rmittelbar s ind, u nd U nebenheiten zu 
unterscheiden. Unebenheiten der Kontaktpaarung werden zur Kalibrierung 
bei n = 20 min”! ermittelt. Diese sind in Abbildung 8.6 anhand der drei 
Messsignale der Spaltsensoren (SP1; SP2; SP3) zu erkennen. 


Spalthöhe [] 


Zeit [s] 


Abb. 8.6: Spalthöhenschwankung aufgrund von Unebenheit 


Anhand der bei Nennbetrieb ermittelten Spalthöhenänderung und unter 
Kompensation der Unebenheiten, lässt sich die hochdynamische Schwan- 
kung der Spalthöhe ermittlen. 

Ein entsprechend dynamischer Pulsationsausgleich ist durch die Elektronik 
nicht vorgesehen. Dennoch müssen die hochfrequenten Überlagerungen des 
Schmierspaltes im Betrieb an den Leistungsgrenzen bezüglich des Festör- 
perkontaktes und der übermäßigen Spaltaufweitung berücksichtigt und ggf. 
geometrisch kompensiert werden. 

Am Verlauf des Wirkungsgrades in Abbildung 8.7 wird der umfangrei- 
che Wirkungsgradabfall im Teillastbereich ersichtlich, hier am Beispiel einer 


Druckrampe bei konstanter Drehzahl und Schwenkwinkel. Gleiches gilt für 
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die Variation von Drehzahl oder Schwenkwinkel. Im Vergleich zu Hydrosta- 
ten mit konstantem Schluckvolumen sind die verstellbaren Einheiten klar 
im Vorteil. Im Vergleich zu Elektromotoren wird allerdings das Defizit des 
Wirkungsgrades ersichtlich. Wie aus Kapitel 4 bekannt, sind diese Bereiche 
jedoch aufgrund ihrer hohen Zeitanteile trotz geringem Leistungsumsatz von 


hoher Relevanz. 


Wirkungsgrad [ ] 


50 100 150 200 250 


300 
Druck [bar] 


Abb. 8.7: Wirkungsgrad Drucksteigerung Referenzeinheit ”(BP1)” 


In Abbildung 8.8 ist zudem zu erkennen, dass sich die Spalthöhe je nach 
Betriebsbedingung stark ändert und auch die Nutation und Präzession stark 
vom Schwenkwinkel abhängig sind. So werden teilweise sehr geringe Spalthö- 
hen gemessen, die zu einer kritischen Mindesthöhe bis zur Mangelschmierung 
und zu Verschleiß führen können. Eine anschließende Begutachtung der Bau- 
teile bestätigt visuell diesen messtechnisch erfassten Zustand. Gleichzeitig 
sind teilweise aber auch sehr hohe Spalthöhen zu beobachten. Wirkungsg- 
radtechnisch sind weder die Verkippung, noch die hohen Spalthöhen optimal 
und der Funktionsbereich wird dadurch limitiert. Es ist ersichtlich, dass die 
Beanspruchbarkeit dieser Kontaktstelle mit dem zulässigen Betriebsbereich 
weitestgehend ausgeschöpft ist und eine umfangreiche Erweiterung entspre- 
chende Lösungsansätze fordert. 
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—SPI ref a= 25%| 
— SP2 ref a= 25% 
— SP3 ref a= 25% 
— SP1 ref a=100%]| 


Spalthöhe [] 


Druck [bar] 


Abb. 8.8: Spalthöhe Referenzsystem, Druckrampen bei unterschiedlichem Schwenkwin- 
kel 


Gleiches gilt für die Drehzahl (Abbildung 8.9). Gerade bei sehr geringen 
Geschwindigkeiten werden Spalthöhen unterhalb der in Ruhelage normier- 
ten Null gemessen. Neben der messtechnischen Erfassung ist dieses Verhal- 
ten sowohl visuell anhand von Verschleiß, als auch während des Betriebs 
akustisch belegt. Dem hingegen werden bei sehr hohen Drehzahlen große 
Spalthöhen erreicht, das Risiko eines Abhebens besteht. Dadurch liegt we- 


nig Spielraum zur Betriebsbereichserweiterung vor. 
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Abb. 8.9: Spalthöhe Referenzsystem, Druckrampen bei unterschiedlichen Drehzahlen 


8.5.2 Ergebnisse der hydraulisch mechanischen 
Optimierung 


Die inkonsistente Stegbreite birgt das höchste Potential ohne elektronische 
Regelungskomponenten. Eine deutliche Verbesserung des Wirkungsgrades 
(Abbildung 8.11) konnte im Rahmen dieser Arbeit mit dem ersten Prototy- 
pen nicht gezeigt werden, jedoch konnte die Nutation stark reduziert und so 
das Potential zur Leistungssteigerung ermöglicht werden. In Abbildung 8.10 
sind die Verkippungen (SP1 hm; SP2 hm; SP3 hm) zu erkennen, die sich 
nun deutlich geringer ausprägen und einen gleichmäßigeren Schmierspalt 
aufzeigen. [74] 

Der hauptsächliche Mehrwert, neben einer leichten Wirkungsgradsteige- 
rung, entsteht durch die Reduzierung der Verkippung und dadurch einer 
Erweiterung des Leistungsbereichs. Eine vollständige Mehrquadrantenfähig- 
keit ohne Einschränkungen im Betriebsbereich wird auch durch diese An- 
sätze nicht möglich sein, wobei ein umfangreicher zulässiger Motorbetrieb 


offensichtlich ist. 
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Abb. 8.10: Spalthöhenvergleich mit Zusatzflächen nach [74] 
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Abb. 8.11: Wirkungsgradvergleich mit Zusatzflächen nach [74] 


8.5.3 Ergebnisse der elektronisch geregelten Entlastung 


Die Versuche elektrohydraulisch geregelter Anpressung wurden zur Validie- 
rung der Kennfelder anhand der Spaltsensoren über eine Spaltregelung um- 
gesetzt. Ziel der Regelung ist folglich, eine konstante Spalthöhe bei mög- 
lichst geringer Nutation. 

Zu Beginn wurde anhand einer Analyse des Wirkungsgrades, bezogen 
auf den Schmierspalt, der Einfluss d er S palthöhe u nd somit d er optimale 
Betriebspunkt ermittelt. Anhand der Abbildung 8.12 lässt sich erkennen wie 
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Ka 
3 
D 
x 


Spalthöhe (grün) [] 


Wirkungsgrad (rot) [%] 


vom 


Abb. 8.12: Einfluss des Schmierspaltes auf den Wirkungsgrad (BP1) 


Zeit [] 


sensitiv die Verluste auf die Spalthöhe reagieren. Die Schrittweite entspricht 
einer Steigerung der Spalthöhe um jeweils 1 um 

Zusätzlich zur kontinuierlichen Verbesserung über die Reduzierung der 
Spalthöhe ist zu erkennen, dass der Einfluss der Spalthöhe nicht linear ist, 
sondern die Wirkungsgradänderung bei höheren Spalthöhen gravierender ist. 
Das bestätigt die Berechnungsgrundlage in Kapitel 7. Trotz eines optima- 
len Wirkungsgrades in der Mischreibung wurde aus Sicherheitsgründen eine 
Sollvorgabe (hau) der Spalthöhe berücksichtigt. Diese liegt etwas oberhalb 
der ermittelten Mindestspalthöhe (ho). Die Sicherheit ist ausreichend groß 
gewählt um auch oberhalb der Spalthöhe der Kontaktbedingung (Ago) zu 
liegen. Als Konsequenz kann dadurch nicht das gesamte Potential der be- 
darfsangepassten Entlastung ausgeschöpft werden. Die Funktionalität und 
umfangreiche Verbesserung lassen sich aber trotz konservativer Spaltausre- 
gelung messen. 

Neben den beschriebenen Parametern wurden die Drücke im Zulauf der 
Druckreservoirs gemessen. Am Beispiel des Betriebspunktes BP1 wurden 
auch hier wieder Änderungen der Betriebsparameter vorgenommen und das 
Verhalten der Taschendrücke analysiert. Speziell unter Berücksichtigung der 
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Drucksteigerung ist eine lineare Proportionalität des Hochdrucks und der Ta- 
schendrücke ersichtlich. Zu Forschungszwecken wurden die Druckreservoirs 
relativ groß gestaltet. Man kann anhand des Verhältnisses von Hoch- zu Ta- 
schendruck erkennen, dass eine kleinere Dimensionierung und dadurch auch 
geringere Verluste für ein Zielsystem möglich wären. 


N 
a 
oO 
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Taschendruck [bar] 
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50 100 150 200 250 300 
Druck [bar] 


Abb. 8.13: Taschendruck Drucksteigerung BP1 Nennbetriebspunkt 


Diese Linearität ist auch bei der Variation der Drehzahl und des Schwenk- 
winkels ersichtlich. Auch dort kënnen die erforderlichen Driicke vollstandig 
über den Hochdruck realisiert werden. Bei der Drehzahlvariation ist die An- 
derung der Taschendrücke lediglich bei geringen Drehzahlen ersichtlich (Ab- 
bildung 8.14). 
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Abb. 8.14: Taschendruck über die Drehzahl BP1 


Bezüglich der Änderung des Schwenkwinkels verändern sich vorallem die 
Momente und Kräfte, die durch die Reibkräfte im Kolben-Kolbentrommel 
Kontakt entstehen (Abbildung 8.15). Es lässt sich auch erkennen, dass bei 
einem Triebwerk mit achsparalleler Kolbenführung der Einfluss des Schwenk- 


winkels höher ist als der der Drehzahl. 
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Abb. 8.15: Taschendruck über den Schwenkwinkel (BP1) 
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Neben der Betrachtung des Pumpenbetriebsbereichs ist auch die Funk- 
tionalität als motorische Anwendung von Relevanz (Abbildung 8.16). Da 
die Grundentlastung der modifizierten Anwendung der Motorentlastung ent- 
spricht, ist eine Funktionalität im Motorbetrieb gegeben. Die Herausforde- 
rung dieses Prototyps liegt dementsprechend in der Realisierung des Pum- 
penbetriebs. Dennoch wurde auch die Motoranwendung getestet, da auch 
hier Wirkungsgradsteigerungen und erhöhte Drehzahlen vermehrt gefordert 


werden. 


— Tasche 1 o=100% 
— Tasche 2 a=100% 
60 — Tasche 3 a=100% 
— Tasche | a=25% 


Druck [bar] 


— Tasche 2 a=25% 
— Tasche 3 a=25% 


40 


20 


50 100 150 200 250 


300 
Druck [bar] 


Abb. 8.16: Taschendruck Drucksteigerung Motorbetrieb Vollhub und 25% Schwenkwin- 
kel 


Unter Betrachtung der Betriebspunkte aus dem vorherigen Kapitel lassen 
sich die Taschendrücke prozentual zum Hochdruck für das gesamte Betriebs- 
kennfeld darstellen (Tabelle 8.1). Da sich die Betriebspunkte neun und zehn 
außerhalb des Betriebsbereichs befinden, wurden diese nicht betrachtet. 
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Betriebspkt. | Tasche 1 | Tasche 2 | Tasche 3 

[pt,/PHo] | [Pt,/PHo] | [pr,/pHo] 
1 58.2% 9.9% 31.1% 
2 34.9% 17.6% 16.3% 
3 31.5% 19.2% 13.5% 
4 49.0% 11.4% 24.1% 
5 52.7% 20.9% 38.7% 
6 53.9% 13.5% 31.7% 
7 31.6% 21.5% 15.8% 
8 59.0% 9.1% 26.6 % 
11 8.6% 14.5% 7.8% 
12 19.7% 24.5% 4.1% 


Tabelle 8.1: Experimentell ermittelte Taschendriicke der relevanten Betriebspunkte 


8.5.4 Abgleich des geregelten Ansatzes zum 
Referenzsystem 


Grundlegend fiir die Bewertung der bedarfsangepassten Entlastung ist nun 
der direkte Vergleich zum ungeregelten Referenzsystem. Ausschlaggebend 
für die Funktionalität des Lösungsansatzes ist der Abgleich der Schmier- 


spaltauspragung. 


Vergleich der Spalthöhe 


Am Pumpenbetrieb lässt sich die Funktionalität der Regelung erkennen. Die 
Nutation des Systems ist quasi vollständig kompensiert und lässt sich über 
den gesamten Betriebsbereich variieren. Am Beispiel des Nennbetriebs unter 
Variation des Drucks wurde ein Abgleich der beiden Einheiten in Abbildung 
8.17 dargestellt. Zu erkennen ist, dass sich die Verkippung optimal ausre- 
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geln lässt und die Regelung zuverlässig über den gesamten Betriebsbereich 
funktioniert. Die geregelten Spalthöhen liegen so präzise übereinander (ge- 
rade Linie), worduch diese Kurven in den folgenden Grafiken nur schwer 


voneinander zu Unterscheiden sind. 
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300 
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Abb. 8.17: Spalthöhenvergleich Drucksteigerung Vollhub (BP1) 


Auch bei reduzierten Schwenkwinkeln lässt sich der Schmierspalt auf das 
gewünschte Niveau einstellen, wie in Abbildung 8.18 dargestellt. Das bedeu- 
tet, dass die Regelung Einflüsse wie beispielsweise die Querkräfte über den 
gesamten Betriebsbereich ausgleichen kann. 

Wenn nun die Drehzahl variert wird, ist der Spaltausprägung bei sehr 
hohen (Abbildung 8.19) und sehr geringen (Abbildung 8.20) Drehzahlen zu 
erkennen. Auch hier ist ersichtlich, dass sich die hydrodynamischen Unter- 
schiede vollständig ausregeln lassen. 
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Abb. 8.18: Spalthöhenvergleich Drucksteigerung bei 25% Schwenkwinkel (BP2) 
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Abb. 8.19: Spalthöhenvergleich Drucksteigerung bei Maximaldrehzahl (BP8) 
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Abb. 8.20: Spalthöhenvergleich Drucksteigerung bei Minimaldrehzahl (BP6) 


Vergleich des Wirkungsgrades 


Eine Steigerung des Wirkungsgrades A7="p4n— "rer kann über weite 
Berei-che erreicht werden. Dargestellt sind diese über die Abbildungen 
8.21, 8.22 und 8.23, bei drei unterschiedlichen Drehzahlen über Druck und 
Schwenk-winkel. Am deutlichsten wird dies an den Rändern des Kennfeldes. 
So lassen sich im Teillastbereich, im Druckhaltebetrieb und im Bereich der 
Eckleistung Wirkungsgradsteigerungen bis zu 15% erzielen. Im mittleren 
Betriebsbereich des Kennfeldes ist lediglich eine moderate Steigerung 
möglich und verein-zelt auch eine leichte Reduzierung. Das begründet sich 
hauptsächlich anhand der Auslegung dieser Einheiten. Die Verluste der 
bedarfsangepassten Ent-lastung, welche vollständig in der 
Wirkungsgradbetrachtung berücksichtigt sind, entstehen an den 
Druckreservoirs des Prototypen und deren Ansteue-rungen. Ein Zielsystem, 
bei welchem die Taschen in den Dichtsteg integriert sind, die Größe der 
Taschen an den tatsächlichen Bedarf angeglichen sind und die Spalthöhe 
verringert wird, lassen sich die volumetrischen Verluste nochmals 


reduzieren. 
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Abb. 8.21: Wirkungsgradvergleich 90% Drehzahl 
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Abb. 8.22: Wirkungsgradvergleich 70% Drehzahl 
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Abb. 8.23: Wirkungsgradvergleich 10% Drehzahl 


Wird der Wirkungsgrad in die hydraulisch-mechanischen und die volu- 
metrischen Verluste aufgeteilt, wird ersichtlich, dass die Ausregelung der 
Verkippung und die optimierte Gestaltung der Spalthöhe sowohl volume- 
trisch als auch hydraulisch-mechanisch einen Mehrwert bieten. Im Bereich 
der geringer Drücke und auch der Eckleistung sind es hydraulisch-mechani- 
sche Vorteile (Abbildung: 8.24). Im Bereich des Druckhaltebetriebes (gerin- 
ger Schwenkwinkel, hoher Druck) und generell bei geringem Schwenkwinkel, 
sind es eher volumetrische Vorteile (Abbildung: 8.25), was sich im Referenz- 
system an der fehlenden anpressenden Kolbenreibkraft begründet. 
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Abb. 8.24: Wirkungsgradvergleich hyd.-mech.70% Drehzahl 
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Abb. 8.25: Wirkungsgradvergleich volumetrisch 70% Drehzahl 
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8.5.5 Steigerung einzelner Betriebsparameter 


Unter Betrachtung der unterschiedlichen Betriebsparameter lässt sich er- 
schließen, welchen Mehrwert die bedarfsangepasste Entlastung neben einer 


Wirkungsgradsteigerung im Teillastbereich hat. 


Drehzahl 


Die hydrodynamischen Effekte u nd z usätzliche K inematiken a us beispiels- 
weise den Quer- und Fliehkräften konnten mit dem Ansatz der bedarfsange- 
passten Entlastung ausgeregelt werden. Für die Drehzahl bedeutet das, dass 
Limitierungen des Schmierspaltes am Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt 
sowohl für geringe als auch sehr hohe Drehzahlen gelöst werden konnten. 
Abgesehen von Sauggrenzkavitationen bei nicht aufgeladenen Systemen und 
weiteren potentiellen Limitierungen an den übrigen tribologischen Kontakten 


kann der Drehzahlbereich deutlich erweitert werden. 


Druck 


Auch die Belastung des Tribokontaktes aufgrund des Systemdrucks kann 
durch den parallelen Schmierspalt und durch Gewährleistung einer Mindest- 
spalthöhe deutlich reduziert werden. Für den Systemdruck resultiert daraus, 
dass bei geringen Drehzahlen und dadurch reduzierter Hydrodynamik kei- 
ne Einschränkungen im zulässigen Höchstdruck erforderlich sind und eine 
Druckerhöhung möglich wäre. 


Viskosität/Temperatur 


Die Schmierspaltregelung ermöglicht auch eine umfangreiche Anpassung an 
die Viskosität. So könnten dadurch beispielsweise erweiterte Temperaturen 
zugelassen und das System vor einem aggressiven Kaltstart geschont wer- 
den. Ergänzend können abweichende Viskositäten bei unterschiedlichen Ölen 
anhand des Kennfeldes ausgeglichen werden. 
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Wechsel der Betriebsart 


Der Wechsel vom Pumpen in den Motorbetrieb, der bisher immer mit ge- 
wissen Limitierungen im Leistungsbereich verbunden war, kann aufgrund der 
Gegenkompensation sich umkehrender Kräfte, welche sich maßgeblich auf 
den Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt auswirken, erweitert werden. Be- 
legen lässt sich dies neben der Spalthöhe aufgrund der Durchführung der 


Versuche mit einer Grundentlastung nahe der Motorentlastung. 


8.5.6 Abgleich der Messung zur Simulation 


Zur Ermittlung des Kennfeldes und einer Optimierung des Systems ist der 
Abgleich der am Prüfstand ermittelten Parametern mit den Simulations- 
ergebnissen erforderlich. Unter Betrachtung der simulativ ermittelten Ta- 
schendrücke im Vergleich zu den gemessenen Drücken, lässt sich erkennen, 
dass eine Auslegung der Kennfelder über die Simulation realisierbar ist. 

In Tabelle 8.2 sind die Abweichungen der Simulation bezogen auf den Sys- 
temdruck und unter Berücksichtigung von Verformungen und Unebenheiten 


dargestellt. 
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Betriebspkt. | Tasche 1 Tasche 2 Tasche 3 

(pr, /Zpupl | [Ppr,/pHol | [ Pt;/PHo] 
1 -4.2% 4.4% -9.2 % 
2 9.4% -4.5 % 3.5% 
3 12.2% -5.5% 6.1% 
4 2.8% 0.1% -3.9% 
5 -2.4% 3.1% 1.5% 
6 -3.4% 10.8 % -7.2% 
7 9.0% 1.6% 4.3% 
8 -6.4% 13.8% -3.8% 
11 28.6% 11.6% 13.7% 
12 17.2% 3.7% 14.7% 


Tabelle 8.2: Abweichung der Simulation anhand der Taschendrücke 


Lediglich im motorischen Betrieb sind noch Defizite der Auslegung zu 
erkennen, die aber voraussichtlich auf abweichende Reibungen am Kolben- 
Kolbentrommelkontakt zurückzuführen sind. 

Anhand der guten Überdeckung im Pumpenbetrieb, des simulativ ermit- 
telten Kennfeldes und des Kennfeldes, welches experimentell ermittelt wur- 
de, kann die Vorauslegung für weitere Einheiten und Nenngrößen anhand der 
Simulation erfolgen. Ein Abgleich am Prüfstand oder eine Nachregulierung 


im Betrieb ist dennoch zielführend für eine zuverlässige Auslegung. 
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Die vorliegende Arbeit beschäftigt sich mit der Leistungs- und Effizienzstei- 
gerung von Schrägscheiben-Axialkolbenmaschinen. Die maßgeblichen Gren- 
zen des Betriebsverhaltens dieser Komponenten definieren sich über die 
hochbeanspruchten tribologischen Kontaktstellen und die Schmierfilmaus- 
prägung zwischen den beiden Kontaktpartnern. Unterschiedliche wissen- 
schaftliche Projekte beschäftigen oder beschäftigten sich in den vergangen 
Jahren mit der simulativen Abbildung und der geometrischen Optimierung 
dieser Einheiten. 

Darüber hinaus wurden in den letzten zwei Jahrzehnten vermehrt poten- 
tielle Innovationen an hydrostatischen Verdrängereinheiten vorgestellt, die 
die Problemstellungen konventioneller Systeme reduzieren und speziell die 
Effizienz im Teillastbereich steigern sollen. Festzuhalten ist, dass ein Groß- 
teil dieser Ansätze sich aus unterschiedlichsten Gründen bis heute nicht im 
Markt platzieren konnten. 

Im Rahmen dieser Arbeit wurden Ansätze zur aktiven elektronischen 
Beeinflussung der kritischen Stellen, der hochbeanspruchten tribologischen 
Kontakte, in konventionellen Schrägscheibeneinheiten behandelt. 

Es konnte gezeigt werden, wie sich anhand einer Standard-Schrägschei- 
beneinheit in Kombination der Hydraulik mittels elektronischer Regelkreise, 
Optimierungen erzielen lassen. Eine grundlegende Veränderung des mecha- 
nischen Konzeptes ist dafür nicht erforderlich. 

Für die Limitierung des maximalen Drucks und der minimalen und maxi- 
malen Drehzahl ist hauptsächlich der Kontakt Kolbentrommel-Steuerspiegel 


relevant. Zusätzlich zählt diese Kontaktstelle zu einer der drei Hauptverlust- 
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stellen der Schrägscheiben Axialkolbenmaschine. Deshalb wurde im Rahmen 
dieser Arbeit ein Schwerpunkt auf den Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt 
gelegt. Anhand eines neuartigen Konzeptes konnte der Schmierspalt aus- 
geregelt werden, was simulativ ausführlich beschrieben und am Prüfstand 
validiert wurde. 

Gleichzeitig wurden Ansätze zur simulativen Optimierung von Kolben- 
schuh-Schwenkwiege sowie der Schwenklagerung mittels bedarfsangepasster 
Entlastung vorgestellt. Beide Kontaktstellen haben sowohl einen Einfluss auf 
die Effizienz als auch auf die Mehrquadrantenfähigkeit der Einheit. Spezi- 
ell an der Schwenklagerung kann durch den Ansatz der bedarfsangepassten 
Entlastung Einfluss auf die Stabilität und Dynamik genommen werden. 

Eine umfangreiche Recherche in wissenschaftlichen Veröffentlichungen, 
Patentschriften und Veröffentlichungen von Herstellern ergab, dass die Pro- 
blematik des variablen Schmierspaltes durchaus im Fokus unterschiedlichster 
Aktivitäten steht, die aktive elektronische Beeinflussung aber an keinem der 
tribologischen Kontakte betrachtet wurde. 

Speziell die Optimierung im Teillastbetrieb, wie bereits erläutert, liegt im 
Fokus diverser Veröffentlichungen. Das Potential des Teillastbereichs wurde 
anhand von Lastkollektiven unterschiedlichster mobiler Anwendungen be- 
legt. So befindet sich die Arbeitshydraulik mobiler Anwendungen zum Groß- 
teil der Zeit im Teillastbereich. Bei mobilen, aber speziell auch bei statio- 
nären Anwendungen ist der Druckhaltebetrieb bei geringem Schwenkwinkel 
und hohem Druck zeitlich durchaus relevant und auch aufgrund der vorlie- 
genden Verluste ein markanter Betriebspunkt. 

Eine industriell realisierbare Lösung wurde auf Basis einer kennfeldba- 
sierten Regelung des Taschendrucks mittels Drucksensoren und 2/2-Wege- 
Proportionalventilen dargestellt. Je nach Anforderung können die Konzepte 
mit einem oder mehreren individuell geregelten Feldern umgesetzt werden. 

Am Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt basiert das Konzept der be- 
darfsangepassten Entlastung auf zusätzlichen Druckkammern zwischen den 


beiden tribologischen Wirkflächen, die aktiv geregelt werden können. Am 
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Schwenklager wird das Druckniveau der vorhandenen Taschen geregelt. Für 
den Kontakt der Kolbenschuhe auf ihrer Lauffläche wird eine mitrotierende 
Gleitscheibe ergänzt. 

Im Rahmen der simulativen Abbildung des Konzeptes wurde im ersten 
Schritt die Problematik des aktuellen Seriensystems abgebildet. Es konnte 
gezeigt werden, dass die Effekte der sich ändernden Schmierspalthöhe, der 
Verkippung und der Taumelbewegung des Triebwerks physikalisch beschrei- 
ben lassen. Darüber hinaus wurden die Optimierungsansätze simulativ abge- 
bildet, um eine bestmögliche Regelstrecke und eine geometrische Gestaltung 
zu realisieren. Zusätzlich dient die Simulation zur Auslegung der Kennfel- 
der, die den geregelten Druck für einen optimalen Schmierspalt vorgeben. 
Am Kontakt Kolbentrommel-Steuerspiegel wurden zusätzliche Ansätze ohne 
elektronischen Regelkreis bewertet und entsprechend ausgelegt. 

Anhand einer Systemsimulation wurde die mögliche Dynamik des Systems 
ermittelt. Systeme können prädiktiv bei bekannten, beispielsweise stationä- 
ren, Lastzyklen ausgelegt werden. Zusätzlich sind aber auch reaktive Syste- 
me, ohne die Möglichkeit vorausschauend regeln zu können, aufgrund der 
hohen Dynamik umsetzbar. Letzteres ist speziell für mobile Anwendungen 
von hoher Relevanz. 

Am Beispiel des Kolbentrommel-Steuerspiegelkontaktes wurden Versuche 
durchgeführt, um den Ansatz zu validieren. Es konnte gezeigt werden, dass 
eine aktive Beeinflussung des Schmierfilms möglich ist und einen positiven 
Effekt auf die Eigenschaften einer Axialkolbenpumpe hat. 

Der Schmierspalt lässt sich über den gesamten Betriebsbereich im Pum- 
pen- sowie Motorbetrieb genau auf das gewünschte Niveau ausregeln. Auch 
die Verkippung konnte in allen Betriebspunkten ausgeregtelt werden. Damit 
ist die Funktionalität der bedarfsangepassten Entlastung bewiesen. 

Der Wirkungsgrad kann dadurch speziell im Teillastbereich, auf welchen 
konventionelle Systeme nicht optimal ausgelegt sind, bis zu 15% gestei- 
gert werden. Je nach Betriebspunkt konnten anhand des Ansatzes sowohl 


die volumetrischen als auch die hydraulisch-mechanischen Verluste reduziert 
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werden. Das liegt neben der Gegenkompensation der Verkippung, auch an 
der Ausregelung der mittleren Spalthöhe. Eine weitere Steigerung des Wir- 
kungsgrades ist möglich. Dafür müssen die Druckammern verkleinert oder 
integriert und die Schmierspalthöhe weiter reduziert werden. 

Speziell an den Grenzen des ursprünglichen Drehzahlbereichs ist eine sta- 
bile Spaltausprägung ersichtlich. Da sich die Drehzahlgrenzen hauptsächlich 
am Kolbentrommel-Steuerspiegelkontakt definieren, ist eine Erweiterung des 
Leistungsbereichs ersichtlich. Überdies zeigt sich über den gesamten Druck- 
bereich ein sehr stabiler Schmierspalt, wodurch sich auch eine Drucksteige- 
rung klar ableiten lässt. 

Mittels des Betriebs im Bereich der Motoranwendung lässt sich erkennen, 
dass die Umkehr vom Pumpen- und Motorbetrieb ohne Leistungseinschrän- 
kung möglich ist und sich dementsprechend die veränderten Störgrößen aus- 
regeln lassen. 

Anhand der Forschungsaktivitäten im Rahmen dieser Arbeit konnte ge- 
zeigt werden, dass die Optimierung der Axialkolbenpumpe nicht abgeschlos- 
sen ist. Eine Erweiterung des Einsatzbereichs und eine Steigerung des Wir- 
kungsgrades ist möglich und konnte wissenschaftlich belegt werden. Trends 
in Richtung Elektronifizierung, Hybridisierung, Digitalisierung und generel- 
ler Effizienzsteigerung lassen sich optimal mit der Hydraulik kombinieren. 
Erst die Kombination der Vorteile bewährter Technologien mit den Vor- 
teilen neuartiger Technologien ermöglichen es, Systeme und Komponenten 


optimal auszulegen und auszulasten. 
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Am Beispiel des Kolbentrommel-Steuerspiegelkontaktes wurde das Poten- 
tial des Ansatzes validiert und dargelegt. Die Auslegung des Kennfeldes 
konnte allerdings noch nicht ausschließlich über die Simulation durchge- 
führt werden, sondern benötigte noch einen Abgleich mit der Messtechnik 
am Prüfstand. Ziel der simulatorischen Auslegung sollte es sein, das Ver- 
halten der Pumpe so umfangreich abzubilden, damit sich eine Validierung 
mit eingebauter Spaltsensorik erübrigt und dadurch die Aufwände weiterer 
Validierungsschritte reduziert werden können. Dies bedeutet eine Erstellung 
des Kennfeldes zur Ansteuerung der regelbaren Druckkammern auf Basis der 
Simulation. Dafür sollte in einem nächsten Schritt eine vollständige TEHD 
Simulation abgebildet werden. 

Die weiteren Kontakte, wie beispielsweise die Schwenklagerung, sollten 
zudem anhand des Ansatzes validiert werden um deren Mehrwert abbilden 
zu können. Eine vollständige TEHD-Simulation ist auch hier wünschens- 
wert, um den Validierungsaufwand möglichst gering zu halten. Darüber hin- 
aus birgt das Schwenklager noch weitere Optimierungspotentiale. So kann 
durch eine regelbare Entlastung die Form der Druckreservoirs neu gestal- 
tet und auch die Buntmetalle beseitigt werden. Zusätzlich wäre durch die 
Regelung und einer gezielten Reduzierung der Entlastung, gegen Ende des 
Schwenkvorgangs, ein vermindertes Überschwingen trotz hoher Dynamik 
möglich. 

Der Kontakt des Kolbenschuhs zur Schwenkwiege birgt durch die Gleit- 


scheibe ein hohes Potential. Auch dieser Ansatz müsste allerdings aufgrund 
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seiner Neuartigkeit umfangreich validiert und anhand der TEHD abgebildet 
werden. 

Neben Ansätzen zur Regelung der entlastend wirkenden Kräfte sollte auch 
die entgegengesetzte Vorgehensweise einer regelbaren Anpressung bewertet 
werden. Denn dadurch lassen sich unterschiedliche Ansätze zur Performan- 
cesteigerung einer Schrägscheiben-Axialkolbenmaschine umsetzen. 

Auch die Einbindung selbstlernender Algorithmen sollte bei der Erwei- 
terung des Systems in Betracht gezogen werden. Dadurch lassen sich die 
Ansteuerung und explizit das Kennfeld während des Betriebs auf die vor- 
liegenden Einsatzbedingungen anpassen und durch weitere Parameter, wie 
Beispielsweise die Schwenkdynamik, dem Lecköl oder Gehäusedruck das Sys- 


tem optimieren. 
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Abb. .1: Leistungsabgabe Traktor je Lastfall Teil 1[42] 
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Anhang 


Abb. .2: Leistungsabgabe Traktor je Lastfall Teil 2 [42] 
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